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1. Einleitung 
 
In vielen Maschinen und Apparaten ist die Übertragung einer synchronen Bewegung erfor-
derlich. Von den Mechanismen, die dafür geeignet sind, zeichnen sich die Zahnriemenge-
triebe besonders aus. Ihre besonderen Eigenschaften erlauben es, die synchrone Bewe-
gung stoßdämpfend, geräuscharm, wartungsfrei, verlustarm und kostengünstig zu übertra-
gen.  
Neben den Vorteilen hat der Zahnriemen im Vergleich mit anderen synchronen Übertra-
gungselementen eine Schwachstelle, die begrenzte Belastbarkeit bei instabilen Belastun-
gen bzw. Überlastungen und eine daraus folgende geringe Zuverlässigkeit und Lebens-
dauer. Die Erreichung von großer Zuverlässigkeit und Lebensdauer hat aber in der Praxis 
eine ständig wachsende Bedeutung. 
Um die als effektive Überträger der synchronen Bewegung unter aktuellen, sich ver-
schlechternden Betriebsbedingungen weiter verwenden zu können, und die Konkurrenzfä-
higkeit gegenüber anderen Getriebe zu gewährleisten, müssen die Betriebseigenschaften 
der Synchronriemengetriebe weiter verbessert werden. 
Mit der vorliegenden Arbeit soll der Versuch unternommen werden, die gestellten Aufgaben 
unkonventionell zu lösen. Dazu soll ein neuartiger Synchronriemenantrieb durch Parallel-
schaltung von Schlupf- und Zahnriemengetriebe entwickelt werden. 
Zunächst wird der Stand der Technik dargestellt. Dabei wird der Zahnriemen als Übertra-
gungselement und dessen Entwicklungsgeschichte betrachtet. Am Beispiel des Zahnrie-
mens als Steuertrieb in Verbrennungsmotoren werden der Entwicklungstrend und die neu-
en Anforderungen an Übertragungselemente analysiert. Darauf aufbauend folgt die Be-
schreibung der Problemstellung und Zielsetzung der Arbeit.  
Ein weiterer Abschnitt wird der Problemlösung gewidmet. Darin werden die Funktionsweise 
und die erforderliche Konstruktion des neuartigen Synchronriemenantriebes entwickelt und 
die theoretischen Grundlagen bearbeitet. Anschließend werden die Resultate der theoreti-
schen Untersuchungen experimentell überprüft. Der hierzu entwickelte  Prüfstand wird vor-
gestellt und die Planung und Durchführung der experimentellen Untersuchungen beschrie-
ben. In einem letzten Abschnitt folgen die Auswertung und Zusammenfassung der Unter-
suchungsergebnisse. 
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2. Stand der Technik 
 
2.1   Zahnriemen als Übertragungselement 
 
Der Zahnriemen gehört zu den formschlüssigen Zugelementen und ist durch einen gliederlo-
sen Aufbau gekennzeichnet [12]. Die Kraftübertragung erfolgt durch die Formpaarung von 
Zähnen an den  Scheiben und dem Riemen. 
Die bekannten Zahnriemenkonstruktionen sind im Wesentlichen nach ihrem Aufbau und dem 
Herstellungsverfahren zu unterscheiden. Die bekanntesten Herstellungsverfahren sind das 
Gießverfahren und das Konfektionieren aus mehreren Einzelteilen, wobei jedes beteiligte 
Teil seiner spezifischen Eigenart entsprechende Aufgaben übernimmt [3, 12]. 
Der im Gießverfahren hergestellte Zahnriemen (PUR-Zahnriemen) besteht aus nur zwei 
Bauelementen: aus dem Zugstrang als Festigkeitsträger, der durch die riemenmittige Lage 
der neutralen Biegefaser definiert ist, und aus dem eigentlichen Riemenkörper, der auch 
Träger der Verzahnung ist und aus abriebfestem Polyurethan besteht (Bild 2.1.a) [1, 3]. 
Bei den durch das Konfektionsverfahren hergestellten Zahnriemen (CR-Zahnriemen) ist der 
Zugstrang zwischen dem Riemenkörper mit der Verzahnung und dem Riemenrücken (Deck-
schicht), die aus Polychloropren (Gummi) bestehen, eingebettet. Da Polychloropren nicht 
abriebfest ist, werden die Riemenzähne mit einer Schutzschicht aus Polyamidgewebe verse-
hen. Diese Schutzschicht ist nach kürzer Laufzeit hochglanzpoliert und weist dann einen 
sehr niedrigen Reibungskoeffizienten auf. Die vier Werkstoffkomponenten: Zugstrang, Rie-
menkörper, Riemenrücken und Zahnschutzschicht werden in einer Form zu einer Einheit vul-
kanisiert (Bild 2.1.b) [2, 10, 12]. 
 
Riemenkörper                                                                           Deckschicht 
 
 
 
 
                                                                                    Zugstrang                                       Riemenkörper  
Zugstrang                                                                           Schutzschicht 
                                a                                                                            b 
Bild 2.1: Aufbau von Zahnriemen 
a – PUR Zahnriemen,       b – CR Zahnriemen 
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Das wichtigste Merkmal des Zahnriemens ist die hohe Steifigkeit der Zugstränge, die ein 
günstiges Längungsverhalten während der Laufzeit und zusammen mit der formschlüssigen 
Übertragungsweise eine schlupffreie und winkelgenaue Übertragung der Drehbewegung si-
chert. Diese Eigenschaften heben den Zahnriemen unter den Riemenarten hervor und ver-
schaffen ihm eine spezielle „Verwendungsnische“. 
Ein weiterer wichtiger Vorteil von Zahnriemen ist der gegenüber Schlupfriemenarten größere 
Durchzugsgrad φ = Fu / Fver,0. Das heißt, dank seines formschlüssigen Übertragungsmecha-
nismus braucht der Zahnriemen eine wesentlich kleinere Vorspannkraft (Wellenkraft), um die 
gleiche Belastung (Umfangskraft) zu übertragen. Da die auf die nutzbare Umfangskraft be-
zogene Wellenbelastung über die erforderlichen Wellen- und Lagerabmessungen Aufschluss 
gibt, lässt die geringere Wellenbelastung beim Zahnriemen kleinere Abmessungen und zum 
Teil auch einfachere und billigere Lagerungen zu [2]. 
Außerdem lassen sich die Zahnriemengetriebe wartungsfrei betreiben. Die bleibende Deh-
nung der Zugstränge ist minimal, so dass auch bei längerer Laufzeit ein Nachspannen nicht 
erforderlich wird; zudem kann die Schmierung im Gegensatz zu Kettengetrieben entfallen  
[1, 21]. 
Zahnriemen, insbesondere die neu entwickelten Hochleistungszahnriemenarten, zeichnen 
sich durch einen geräuscharmen Lauf aus. Hauptursachen dafür sind: weniger ausgeprägte 
Eingriffsstöße, bessere Luftentweichung beim Zahneingriff dank der Zahnriemenprofilent-
wicklung und Verwendungsmöglichkeit einer kleineren Riemenbreite [21]. 
Der Zahnriemen selbst ist ein massearmes Element und die Riemenscheiben können viel-
fach aus Leichtmetall oder sogar aus Kunststoff hergestellt werden. Dabei kann die Lagerung 
wegen der niedrigeren Wellenbelastung in leichterer Ausführung gestaltet werden als bei 
anderen Riemenarten. Das alles führt dazu, dass Zahnriemen ein gutes Masse-Leistungs-
Verhältnis aufweisen [45]. 
Bei Nennbelastung ist für Zahnriemengetriebe ein hoher Wirkungsgrad (ca. 98%) charakte-
ristisch. Die kleine Verlustleistung ist vor allem auf die günstigen Verzahnungsverhältnisse, 
die hohe Biegeelastizität der Karkasse und die große Steifigkeit der Zugstränge zurückzufüh-
ren [45]. 
Eine besondere Attraktivität bietet der Zahnriemen, wie auch andere Riemenarten, dass er 
dem Konstrukteur einen zusätzlichen Freiraum in der geometrischen Antriebsgestaltung ver-
schafft, da sich durch die Riemen auch relativ große Achsabstände überbrücken lassen und 
eine beliebige Mehrwellenanordnung möglich ist [12]. 
Die Vorteile gegenüber anderen Zugmitteln ermöglicht die wirtschaftliche und kostengünstige 
Verwendung des Zahnriemens in einem breiten Einsatzgebiet [21, 23, 25, 33]. 
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2.2   Entwicklungsgeschichte des Zahnriemens 
 
Der Zahnriemen wurde 1945 in den USA (Firma Uniroyal) entwickelt. Allerdings waren die 
ersten Zahnriemengenerationen für Leichtantriebe vorgesehen und galten nicht als Alternati-
ve zu den Schlupfriemen- und Kettentrieben oder Zahnradgetrieben [5]. 
Der Trend zu höherer Produktivität von Maschinen aufgrund größere Drehzahl- bzw. Ge-
schwindigkeitsbereiche, kompakterer und leichterer Bauweise sowie das Bestreben, war-
tungsfreie und geräuscharme Antriebe zu verwenden, haben die Vorteile der Zahnriemenge-
triebe offensichtlich gemacht. Um allerdings in einem breiten Einsatzgebiet wirtschaftlich 
verwendbar zu sein, musste der Zahnriemen eine Reihe von Entwicklungsschritten durchlau-
fen. 
Seit den 50er Jahren des letzten Jahrhunderts wurde der Zahnriemen vor allem bezüglich 
verschiedenen und gleichzeitig eng verbundenen Gebieten: 
 
• Zahnprofil, 
• Material, 
• Betriebsoptimierung 
 
wesentlich weiterentwickelt. 
 
 
 
 
 
                       a                                                   b 
 
Bild 2.2: Profilformen an trapezförmigen Zahnpaaren 
a – mit Winkeldifferenz,         b – ohne Winkeldifferenz 
 
Die erste Zahnriemengeneration hatte ein trapezförmiges Zahnprofil, das für hohe Beanspru-
chungen nicht ideal war, da durch eine ungleiche Spannungsverteilung im Riemenzahn mit 
einer Konzentration im Zahnfuß auf derjenigen Seite, an welcher die Kraft angreift, die Be-
lastbarkeit des Werkstoffverbundes nicht optimal genutzt werden konnte [16]. Deshalb ver- 
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suchte man zuerst, mit einer Winkeldifferenz zwischen Scheibenzahn und Riemenzahnflanke 
(Bild 2.2.a) eine gleichmäßige Belastung der Zahnflanke zu erreichen. Allerdings führte eine 
solche Zahnprofilpaarung zu ungünstigeren Zahndeformationen als bei Zahnpaarungen ohne 
Winkeldifferenz (Bild 2.2.b). 
Eine Verbesserung der Zahnriemen mit dem Trapezprofil ist das Hochleistungsprofil AT (Bild 
2.3.a). Diese von der Firma Wilhelm  Hermann Müller entwickelte  Zahnriemengruppe weist 
gegenüber dem trapezförmigen Zahnprofil eine Leistungssteigerung von mehr als 30% auf 
[15]. Im Vergleich zum T-Riemen treten folgende Veränderungen auf: Die Breite der Rie-
menzähne ist im Durchschnitt um 45% vergrößert worden, was zur entsprechenden Verrin-
gerung der Breite des Scheibenzahns führt. Gleichzeitig ist der Zahnwinkel von 40° auf 50° 
verändert worden [27]. 
Durch den so entstandenen größeren Zahnquerschnitt und den abriebfesten Riemenwerk-
stoff Polyurethan ergibt sich eine hohe Scherfestigkeit bei minimaler Zahnverformung. Dabei 
erhöht ein verstärkter Zugstrang aus hochfestem Stahlcord die zulässige Belastung bei ver-
ringerter Dehnung [13].  
 
                                                      50° 
                                                                                    
 
                 hs   ht 
 
                                                      w 
                                                      t 
                       a                                                         b 
 
Bild 2.3: AT(ATS) PUR-Hochleistungszahnriemen 
a – Geometrie des Profils,         b – Belastung des Profils 
 
Die Zahngeometrie des AT-Profils ermöglicht es, dass die einwirkenden Radialkräfte den 
Riemenzahn allseitig in die Scheibe pressen (Bild 2.3.b). Dadurch ergibt sich wiederum eine 
hohe Zahnsteifigkeit [28]. Mit der Abstützung des Riemenzahnkopfes am Scheibenlücken-
grund verringert sich der Polygoneffekt und schafft die Voraussetzungen für die Erhöhung 
der Genauigkeit der Bewegungsübertragung [27]. Außerdem ermöglicht die kreisbogenför-
mige Gestaltung des Lückengrundes der Riemenzähne und des Zahnkopfes der Riemen-
scheibe auch bei höheren Riemengeschwindigkeiten ein relativ geringes Laufgeräusch 
[3, 26]. 
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Neben dem AT-Profil zeichnet sich auch die Sonderausführung mit der Bezeichnung ATS 
durch eine erhöhte Zugstrangsteifigkeit und Biegewechselfestigkeit aus. Die optimale Ab-
stimmung der Verzahnungen von Riemen und Scheibe gewährleistet darüber hinaus eine 
hohe Verdrehsteifigkeit [45]. 
Ergänzend zu dem AT(ATS)-Programm steht seit 1994 der PUR-Hochleistungszahnriemen 
ATP zur Verfügung. Voraussetzung dafür waren die Spannungsuntersuchungen am AT-
Zahnriemen.  Nach  den  Ergebnissen  dieser  Untersuchungen  ist   lediglich  etwa der halbe  
Zahnquerschnitt an der Kraftübertragung beteiligt [46]. Um die gesamte Querschnittsfläche 
zur Kraftübertragung heranzuziehen,  wurde  die  Unterteilung des trapezförmigen   AT-
Zahns  in  zwei  belastbare Einzelzähne das ATP-Profil (Bild 2.4.) entwickelt [32]. 
Am ATP-Zahn werden die Flanken des Pro-
fils durch die Radien R beschrieben, deren 
Mittelpunkte sich in der neutralen Faser des 
Riemens befinden. Die inneren und äuße-
ren Riemenflanken werden mit Hilfe der 
Übergangsradien r am Zahnfuß und Zahn-
kopf beschrieben [32, 46]. 
Die Aufteilung in zwei belastbare Einzelzäh-       
ne,  mit der die an  der Kraftübertragung be-    Bild 2.4: ATP PUR-Hochleistungszahnriemen 
teiligte  Zahnfläche um ca.  70% vergrößert 
wurde, führt bei gleicher Belastung zu einer wesentlich geringeren Flächenpressung der Ein-
zelzähne beim Eingriff und sorgt zudem für eine annähernd gleichmäßige Spannungsvertei-
lung über den gesamten Zahnfußquerschnitt und in Folge dessen auch zu einer besseren 
Weiterleitung der Kräfte an die Zugstränge. Die vergrößerte Zahnfläche ermöglicht dabei ei-
ne merkliche Erhöhung der zulässigen Belastung der Riemenzähne [46].  
Im Gegensatz zu den vorher beschriebenen Profilen hat der Riemen mit ATP-Profil im un-
montierten Zustand eine kleinere Teilung als die Zahnscheibe. Diese Gestaltung des Zahn-
riemens, Minusteilung genannt, entlastet den ersten im Eingriff befindlichen Zahn teilweise, 
und der große Flankenradius R schafft die Voraussetzungen zum störungsfreien Eingleiten 
der Riemenzähne in die Scheibenlücken [32].  
Ein weiterer Vorteil des ATP-Zahnriemens besteht in der Verringerung des Polygoneffektes 
um die Hälfte als Folge der zweifachen Abstützung des Zahnkopfes in dem Synchronriemen-
rad [46]. 
Neben der Verbesserung des Zahnriemens mit trapezförmigen Zähnen führt die voranschrei-
tende Entwicklung von Synchronriemengetrieben zur Konstruktion gänzlich neuer Profile, die 
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                Bild 2.5: Entwicklung  
                        des Zahnprofils  
 
 
in der Lage sind, bei höherer Lebensdauer größere 
Kräfte zu übertragen. Bei einer bezüglich der Tei-
lung normierten Darstellung (Bild 2.5) dieser Hoch-
leistungsprofile im Vergleich mit trapezförmigem 
Profil  ist die allgemeinen Trend zur Vergrößerung 
des Riemenzahnvolumens und zur Krümmung der 
Zahnflanken erkennbar [25, 39]. Im Jahre 1970 wur-
de von der Firma Uniroyal unter der Bezeichnung 
HTD (High Power Drive – Übertragung hoher Dreh-
momente) ein neues Riemenprofil vorgestellt [17].  
Seine Zahnform (Bild 2.6), deren Zahnflanke aus einem Halbkreisbogen mit dem Mittelpunkt 
am Zahnfuß besteht, vermeidet Spannungsspitzen an den Übergangradien zwischen Zahn-
flanke und Zahnlückengrund und sichert eine gleichmäßigere Spannungsverteilung am Zahn 
sowie eine insgesamt ausgeglichene Kraftübertragung [5, 10, 14]. Die vergrößerte Masse 
des Zahnes garantiert, bedingt durch die größere Kontaktfläche und den „Zahnabstützungs-
effekt“, eine geringere Zahnverformung und insgesamt bessere Werkstoffausnutzung [10, 
16]. Neben der wesentlich größeren Belastbarkeit ist die höhere Sicherheit gegen Übersprin-
gen ein weiterer Vorteil [16]. Die Nachteile bestehen darin, dass sich die Spannungsspitzen 
im Zahnfußbereich befinden und relativ schlechte Eingriffsbedingungen herrschen, da beim 
HTD–Profil die Zahndeformationen wegen der konvexen Bauform schon in der Anfangspha-
se des Eingleitprozesses auftreten [17]. 
 
                                                                              t 
 
 
 
                                                                            r                                                     ht      hs 
 
 
 
Bild 2.6: HTD – Zahnriemenprofil 
 
Ein weiteres Zahnprofil, das STS – Profil, das von der japanischen Firma Bando entwickelt 
wurde, hat kreisrunde Flanken, deren Mittelpunkte in der neutralen Biegezone liegen (Bild 
2.7.a). Das führt zur Verschiebung der Belastungsspitze in die Biegezone und damit zur bes-
seren Weiterleitung der Kräfte an die Zugstränge. Der Zahn ist am Kopf wesentlich schmaler 
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als am Fuß. Eine solche Form verbessert die Bedingungen für das Eingleiten des Riemen-
zahns in die Zahnlücke der Scheibe [10, 18, 25]. 
 
                                                  W 
 
 
 
                    r1                   R                R 
                                                    r2                            ht       hs 
 
                             a                                                     b 
Bild 2.7: STS (STPD) – Zahnprofil 
                                a – Riemenzahn,      b – Zahnlücke an der Scheibe 
 
Das STS-Profil wurde später von der amerikanischen Firma Goodyear weiter verbessert. Die 
Verbesserung besteht in der bogenförmigen Zahnunterstützung auf der Fußlinie der Rie-
menscheibe (Bild 2.7.b). Diese Zahnprofilpaarung wird als STPD-Profil (Super Torque Positi-
ve Drive) bezeichnet. 
Die bogenförmige Abstützung des Zahnes im Zahnlückengrund der Riemenscheibe erhöht 
die Lebensdauer des STPD-Profils, denn die spezifische Flächenbelastung am Kopfkreis der 
Riemenscheibe ist geringer, und durch das Haften des Riemens in einer annähernd kreis-
runden Form wird die Knickbeanspruchung bzw. der Polygoneffekt nahezu aufgehoben und 
führt zu besonders ruhigem Lauf [10, 18, 25]. Der „Zahnabstützungseffekt“ erzeugt zusätzlich 
ein Gegenmoment zu dem am Zahn wirkenden Biegemoment. Daraus resultiert eine gleich-
mäßigere Spannungsverteilung im gesamten Zahnquerschnitt [27]. 
In den Jahren 1982 bis 1984 wurde der RPP – Zahnriemen (Riemen mit parabolischem Pro-
fil) von der Firma Pirelli Transmissioni Industriali am Markt eingeführt. Seine Hauptmerkmale 
sind das parabolische Zahnprofil und die Einkerbung im Zahnkopf (Bild 2.8) [22]. Das Ziel der 
von der Firma Pirelli durchgeführten Forschungsarbeiten bei der Suche nach einem neuen 
Profil bestand darin, bei vergrößertem Zahnvolumen die Eingriffsbedingungen besonders in 
der Anfangsphase des Eingleitens zu verbessern [17]. 
Entlang des parabolischen Profils, das sich durch die Funktion y = kx2 mathematisch be-
schreiben lässt, ändern  sich der  Eingriffswinkel  und somit  auch die einwirkende Kraft [22].  
Am  Zahnkopf werden geringere Belastungen als am Zahnfuß erreicht. Das bedeutet, dass 
der Zahn die auf ihn einwirkende Kraft wesentlich besser aufnimmt, das wiederum erlaubt 
größere Zahnhöhen, so dass sich auch die Zahnsprungsicherheit vergrößert [9, 11]. 
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Die Einkerbung am Zahnkopf dient dazu, die Ver-
formbarkeit des Zahnes in diesem Bereich zu 
verbessern. In der Anfangsphase des Eingleitpro-
zesses unterliegt der elastisch gestaltete Zahnkopf 
vorwiegend der Biegebelastung. Zur Deformation 
des eigentlichen Zahns kommt es erst bei seinem 
weiteren Eindringen in die Scheibenlücke, wenn 
sich schon ein Teil des Riemenzahns in der 
Scheibenzahnlücke befindet [17]. Außerdem kann 
durch die Einkerbung im Zahnkopf beim Eingriff 
die Luft entweichen. Dies führt auch im Zusam-
menhang mit der insgesamt günstigeren Zahnpaa-
rung zu einer Geräuschreduzierung. 
Ein weiterer Vorteil des RPP – Zahnriemens ist die höhere Verschleißfestigkeit der Zähne. 
Die doppelte Gewebeummantelung und die zusätzliche selbstschmierende Gewebeschicht  
mit Graphitimprägnierung vermindern den Verschleiß während des Eingreifens [22]. 
 
Die wichtigsten weiteren Faktoren, die die Leistungsfähigkeit des Riemens bestimmen, sind 
die Eigenschaften der Riemenmaterialien, die ständig verbessert wurden. 
Der Zugstrang ist das kraftübertragende Element im Zahnriemen, an den gegensätzliche 
Forderungen gestellt werden. Zum einen soll er eine hohe Flexibilität bezüglich der Biegebe-
anspruchung aufweisen, zum anderen hinsichtlich der Zugbeanspruchung nahezu starr sein 
[29]. Die Zugstränge haben nicht nur die Aufgabe, die Umfangskraft zu übertragen; auch die 
Vorspannkraft darf sich im Laufe des Betriebes nicht abbauen und die Riemenlänge bzw. die 
Riementeilung muss stets konstant bleiben. Diese Wirkzusammenhänge im Zahnriemen sind 
zuerst durch Stahlcordzugträger erreicht worden, die allerdings eine wesentlich schlechtere 
Biegefähigkeit aufweisen. Äußerst flexibel und biegefähig sind die später entwickelten Kev-
lar- und Glascordfasern, die aber eine relativ niedrige Dehnsteifigkeit besitzen (Tabelle 2.1) 
[20,18]. 
Dem gleichen Zweck dient auch die eigentliche Zugstrangkonstruktion, die aus mehreren 
verseilten Einzeldrähten (Filamenten) besteht, wobei der Durchmesser der Einzeldrähte die 
entscheidende Bedeutung für die Biegefähigkeit des gesamten Zugstrangs hat. Je dünner 
der Einzeldraht ist, desto biegefähiger ist der Gesamtzugstrang. Die notwendige Zugfestig-
keit wird durch eine genügend große Drahtanzahl erreicht. Mit der Änderung von Durchmes- 
ser und Anzahl der Filamente lassen sich Leistungs- und Biegefähigkeit variieren und so un- 
 
Bild 2.8: RPP - Zahnriemenprofil 
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terschiedliche Zugstränge herstellen, die für die verschiedenen Profilgrößen notwendig sind 
[29, 40]. 
 
Tabelle 2.1: Kennwerte von Zahnriemenmaterialien [10] 
Materialeigenschaften
Riemenmaterialien 
E-Modul 
N/mm2 
Zugfestigkeit 
N/mm2 
Bruchdehnung
% 
Polychloropren (CR) 9 ÷ 20 20 ÷ 27 800 
Elastomere 
Polyurethan (PUR) 5 ÷ 18 30 ÷ 32 600 
Eisenfaser 200 000 4 200 10 ÷ 16 
Glasfaser 99 000 2 400 3,5 Zugstränge 
Kevlarfaser 125 000 2 800 2,5 
 
Eine spezielle Ummantelung des Zugstrangs (Haftvermittler) sichert die feste Einbindung in 
das Riemenbasismaterial und damit die dauerhafte Kraftübertragung zwischen Zugstrang 
und Riemenkörper, der meistens aus Polyurethan oder Polychloropren (Gummi) besteht. 
Polyurethan hat wegen der großen Vernetzungsdichte eine hohe Verschleißfestigkeit. Es ist 
formstabil und frei von Weichmachern, alterungsbeständig und weist gute chemische Be-
ständigkeitswerte auf. Jedoch sind in Folge der geringeren  Ermüdungsfestigkeit gegenüber 
Zahnriemen aus Gummi niedrigere Kräfte übertragbar. Das hochelastische Material Gummi 
hat eine geringe Dehnsteifigkeit, was im Sinne der Biegefähigkeit ein Vorteil und ein Nachteil 
bezüglich der Zahnsteifigkeit ist. Deshalb hat man versucht, den Vorteil der anisotropen Ver-
stärkung - große Festigkeit in einer und große Elastizität in der anderen Richtung – in der 
Gummiphase selbst zu erzielen. Ziel war eine Zusatzverstärkung mit Festigkeitsträgern in 
der Riemenmasse.  
Eine Ausrichtung dieses Verstärkereffektes lässt sich mit stäbchenförmigen Partikeln in der 
Gummimasse erreichen. Je kleiner die Teilchen sind, desto ausgeprägter ist der Effekt. An-
derseits stellen große Partikel die Startpunkte für Risse da. Eine Reihe von Materialien (Zel-
lulose, Baumwolle, Polyester oder Nylon) wird als Kurzfaser (≤1 cm) oder Pulpe (≤1mm) für 
anisotrope Verstärkungen von Gummi verwendet. Besonders vorteilhaft sind die Paraaramid-
Fasern (z.B. Kevlar) mit hoher Festigkeit und extremer thermischer Belastbarkeit. Wegen 
ihrer aufgefaserten Struktur sind sie im Gummi gut verankert. Sie führen zur Erhöhung des 
Dehnungsmoduls und der Reißfestigkeit der Gummimischung [16, 18,  31]. 
Jede konstruktive und materielle Verbesserung beim Zahnriemen wurde von der Optimierung 
der Betriebsfaktoren begleitet. Einer der wichtigsten Optimierungsfaktoren ist die Vorspan- 
nung, die auf den Riemen im Stillstand ohne Belastung aufgebracht wird, damit bei Lastüber- 
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tragung das Überspringen von Zähnen vermieden wird [41]. Die Vorspannkraft, die von einer 
Reihe von Einflussfaktoren abhängt, bestimmt den Verspannungszustand bei der Lastüber-
tragung. 
Zu große und zu kleine Werte der Vorspannkraft wirken sich sehr negativ auf die Lebens-
dauer des Antriebssystems aus. Es muss eine optimale von der maximalen Belastung ab-
hängige Mindestvorspannkraft wirken, die eine minimale Leertrumspannung während der 
Kraftübertragung sichert. Eine zu geringe Vorspannung kann dazu führen, dass die Deh-
nungsreserve des Leertrums vorzeitig aufgebraucht wird [25, 41]. 
 
Da der Verlauf der Zugkraft die Verteilung der gesamten übertragenen Umfangskraft auf die 
einzelnen am Tragvorgang beteiligten Zähne bestimmt, kommt ihm eine maßgebliche Be-
deutung bezüglich der Belastbarkeit des Zahnriemenantriebs zu. Bei einem optimalen Zu-
sammenwirken von Riemen- und Scheibenteilung wird erreicht, dass die Tragfähigkeit der 
einzelnen Riemenzähne nicht überschritten wird [34, 41]. Bei der Minusteilung bestimmt die 
Vorspannkraft (Vorspannverhältnis I ) das Belastungsverteilungsbild in der Umschlingung. 
Wird die Vorspannkraft zu groß (I<1,0) oder zu klein (I>1,0) gewählt, dann ist nur ein Teil der 
Zähne in der Umschlingung an der Kraftübertragung vollständig beteiligt. Nur eine Vorspan-
nung, die die Teilungsdifferenz am Zahnriemengetriebe aufhebt (I=1,0) sichert die gleichmä-
ßige Belastung aller Zähne und damit eine optimale Lastübertragung [47]. 
Bei der Vorspannungseinstellung ist die Steifigkeit der Riemengetriebe zu beachten. Ein zu 
steifes Riemengetriebe wird harte Stöße wesentlich ungedämpfter übertragen. Der Zahnrie-
men ist also nicht nur als Verbindung- und Übersetzungselement, sondern auch als 
Kupplungs-Dämpfungs-Element anzusehen [7, 19, 34]. 
 
 
2.3 Die Anwendung des Zahnriemens 
in Verbrennungsmotoren 
 
Am Anfang der 60-er Jahre des letzten Jahrhunderts hat die Automobilindustrie, zunächst 
vereinzelt, damit begonnen, für die Ventilsteuerung von Verbrennungsmotoren serienmäßig 
Zahnriemen einzusetzen. Damit war ein Durchbruch des Zahnriemens als Last übertragen-
des Maschinenelement erreicht [1]. Im Zuge der Motorenentwicklung und durch den Trend 
zu oben liegenden Nockenwellen wurde der Zahnriemen als Antriebselement vermehrt ein-
gesetzt, begünstigt vor allem durch Vorteile in der Einfachheit, in der Geräuscharmut und 
Wartungsfreiheit und besonders durch Kostenvorteile gegenüber herkömmlichen Antriebs- 
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systemen [37]. Er hat sich damit zur ernsthaften Konkurrenz zur den bisher verwendeten 
Kettentrieben entwickelt, so dass der Marktanteil der Zahnriemensteuerung in den folgenden 
fünfundzwanzig Jahren rasch zugenommen hat [35]. Damit ist der Antrieb oben liegender 
Nockenwellen bei Kraftfahrzeugmotoren der unteren und mittleren Hubraumklasse eines der 
Hauptanwendungsgebiete von Zahnriemen geworden [7]. 
 
In den vergangenen 30 Jahren ist aber auch die zu übertragende Kraft um ein Vielfaches 
gestiegen. Während die Antriebsmomentzunahme für den Ventiltrieb und die vom Zahnrie-
men mitgetragenen Nebenaggregate relativ niedrig ist, hat sich der Einspritzdruck bei Die-
selmotoren im Laufe der Jahre deutlich erhöht. Allein der Übergang auf die heutigen Direkt-
einspritzer führt näherungsweise zu einer Verdoppelung der Antriebsbelastung [38]. 
Die hohe Gesamtbelastung, die sich aus den Momenten der einzelnen Aggregate des Rie-
mentriebes zusammensetzt, hat sich längst zu einer hochkomplexen schwingungs- 
technischen Problemstellung entwickelt, d.h. das Belastungsbild wird von den dynamischen 
Effekten des Gesamttriebes stark beeinflusst [38].  
Steuertriebe von Verbrennungsmotoren stellen dynamisch schwingungsfähige Systeme dar, 
die bei entsprechender Anregung zu beachtlichen dynamischen Vergrößerungsfunktionen 
fähig sind. Die freien Längen des Zugmittels sind massebehaftet und können durch auftre-
tende Störungen zu Schwingungen angeregt werden, deren Eigenfrequenzen in erster Nähe-
rung von der Massenbelegung, der Trumlänge und der Trumkraft abhängig sind. Kommt es 
zu Überschneidung von Erregungs- und Eigenfrequenz, können sich resonanzartig  
überhöhte Trumschwingungsamplituden einstellen. 
 
Das Riementrum am Steuertrieb schwingt, angeregt durch die Drehschwingungen der Kur-
belwelle und die Wechselmomente der Ventiltriebe bzw. der Einspritzpumpen (bei Dieselmo-
toren). Die Ungleichförmigkeiten der Kurbelwelle wirken bei rotatorischer Bewegung als Fuß-
punkterregung auf das Schwingungssystem des Zahnriementriebes und führen zu einer dy-
namischen Belastung. Allerdings sind als dominante Anregungen die Wechselmomente von 
Ventiltrieb und Einspritzsystem (vorrangig bei Dieselmotoren) zu nennen [38]. 
Die so erzeugten dynamischen Kräfte beeinflussen die Lebensdauererwartung des Zahnrie-
mens negativ. Die Schwingungen des Riementrums verschlechtern das Eingriffsverhalten im 
Einlaufbereich des Zahnriemens. Die Folge sind höhere Reibkräfte, größere Belastung der 
Riemenzähne und eine Verschlechterung des akustischen Verhaltens. Erhöhte Riemenkräfte 
führen außerdem zu hoher Lagerbelastung und können dabei die Belastungsverteilung in 
den Umschlingungsbereichen negativ beeinflussen [44]. 
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Neben der Verbesserung der einzelnen Komponenten (z.B. Konstruktion, Material, Ferti-
gungstechnologien usw.) wurde eine optimale Auslegung aller Komponenten notwendig, um 
die geforderte Systemlebensdauer (Lebensdauer des gesamten Motors) zu erreichen. Dabei 
wurde das Zusammenwirken der Einzelkomponenten des Steuertriebs unter bestimmten Be-
triebsbedingungen aufeinander abgestimmt, um die dynamischen Belastungen minimieren 
zu können [36]. Dabei spielt die Charakteristik des Spanners (Vorspannungs- und Dämp-
fungsgrad) eine wichtige Rolle. Um die Riemenverspannung unter sich ändernden Betriebs-
belastungen stabil zu halten und damit eine höhere Lebensdauer zu erreichen, wurden die 
früher verwendeten festen Spannrollen durch automatische Spanneinheiten (mechanisch 
oder hydraulisch) ersetzt. Besonders hydraulische Spannsysteme haben im modernen Moto-
renbau als bevorzugte Konstruktion breite Verwendung gefunden [44]. 
 
Trotz aller Bemühungen, den zunehmenden Anforderungen hinsichtlich der Dauerhaltbarkeit 
der Steuertriebe entgegenzukommen, nimmt der Marktanteil von Steuerzahnriemen an 
Verbrennungsmotoren seit Mitte der 80-er Jahre langsam aber ständig ab [35]. Der Zahnrie-
men verliert zunehmend seine vorherrschende Position bei der Ausstattung von Steuertrie-
ben zugunsten der Steuerkette, trotz deren gravierender Nachteile. Daher ist es notwendig, 
die Synchronriemengetriebe mit dem Ziel höherer Leistungsfähigkeit und Dauerhaltbarkeit 
weiterzuentwickeln.  
So werden die Anforderungen an den Zahnriemen als Steuerelement zukünftig weiter stei-
gen. Es gilt Antriebssysteme zu entwickeln, die wartungsfrei mit höchster Betriebssicherheit 
die erforderliche Motorlebensdauer unter der Bedingung  ständig steigender Beanspruchun-
gen des Antriebs erreichen [44]. Die zukünftig geforderte Motorlebensdauer, die auch für 
Synchronriemensteuertriebe als Entwicklungsanforderung gilt, betragen je nach Fahrzeug-
hersteller 240 000 km oder mehr. Dabei sind die Synchronisationsfehler der Nockenwelle so 
gering wie möglich zu halten [36].  
 
 
2.4    Dauerhaltbarkeit des Zahnriemens 
 
Die Erklärung für die geringere Dauerhaltbarkeit des Zahnriemens bei Überlastungen und 
instabilem Betrieb ist in seinem typischen Übertragungsmechanismus zu finden, der ihn von 
den Schlupfriemenarten grundsätzlich unterscheidet. 
Die Übertragung der Umfangskräfte bei den kraftschlüssigen Riemengetrieben erfolgt durch 
Reibkräfte zwischen Riemen- und Scheibenoberfläche. Neben den  konstruktiven Verhältnis- 
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sen bezüglich der Umschlingung und den physikalischen Effekten der Reibung hinsichtlich 
der tribologischen Eigenschaften der Kontaktoberflächen hat die Vorspannung entscheiden-
de Bedeutung für die übertragbare Leistung. Der Einfluss der Vorspannung auf die Belast-
barkeit des Schlupfriemens wird durch das Schlupfverhältnis bestimmt. Bei zunehmender 
Umfangskraft vergrößert sich der Wirkwinkel solange, bis er schließlich die Größe des Um-
schlingungswinkels erreicht (Rutschgrenze). In diesem Punkt geht der Dehnschlupf in den 
Gleitschlupf über. Durch die Einstellung größerer Vorspannungen nehmen die Presskräfte 
und damit die Reibungskräfte an der Kontaktoberfläche zu. Dadurch verschiebt sich die 
Gleitschlupfgrenze in den Bereich größerer Belastungen [42]. Je höher die Vorspannung ist, 
desto größere Belastungen können übertragen werden. Das heißt, für eine momentan über-
tragene Umfangskraft ist ein bestimmter Wert der Vorspannung erforderlich. Um die größere 
Umfangskräfte zu übertragen, muss die Vorspannung weiter erhöht werden, die dann ledig-
lich von der zulässigen Zugkraft, d.h. von der Zugfestigkeit des Riemens, begrenzt wird [2, 
40].  
Deshalb zeichnen sich die Schlupfriemenarten durch eine optimale Ausnutzung der Zugträ-
ger aus [4, 6, 24, 33]. 
Die Lastübertragung durch Zahnriemen erfolgt grundsätzlich nach einem anderen Übertra-
gungsmechanismus als bei der kraftschlüssigen Übertragung. Als Element der formschlüssi-
gen Kraftübertragung spielen beim Zahnriemen die Zahnpaarungen die Hauptrolle [33]; 
dementsprechend üben die Eigenschaften der Riemenzähne den Haupteinfluss auf die Be-
lastbarkeit des Zahnriemens aus.  
Beim Eingriff in die Scheibe wird der Riemenzahn an der Zahnflanke durch die Zahnkraft be-
ansprucht und deformiert. Dabei sind an der An- und Abtriebsscheibe die gegenüberliegen-
den Flanken belastet. Der Riemenzahn ist somit wechselnd beansprucht [8, 30]. Beim Über-
schreiten der übertragbaren Zahnkraft werden die Riemenzähne so stark deformiert, dass es 
bei dynamischen Belastungen zur Materialermüdung kommt, die am Zahnfuß beginnt, zu 
Rissbildungen und schließlich zum Abscheren der Riemenzähne führt. Die zulässige Rie-
menzahnbeanspruchung wird durch die Riemenzahnfestigkeit bestimmt, die für jedes herge-
stellte Zahnriemenmodell als riemenbreitenspezifische Eigenschaft angegeben wird, also auf 
die Riemenbreite bezogen wird. Um mit einem gewählten Zahnriemen einen bestimmte Be-
lastung zu übertragen, ist eine bestimmte Riemenbreite erforderlich, vorausgesetzt, dass 
sich die Belastung an der Umschlingung gleichmäßig verteilt ist [25].  
Der Einfluss der Riemenbreite auf die übertragbare Belastung des Zahnriemens führt zu fol-
genden Hauptproblemen bei der Entwicklung von Zahnriemen mit höherer Leistungsfähig-
keit: 
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• Um höhere Belastungen zu übertragen, ist der Zahnriemen mit größerer Breite zu 
verwenden. Dieser Nachteil des Zahnriemens wird im Vergleich zu Keil- und Keilrip-
penriemen, die dank ihrer keilförmigen geometrischen Gestaltung bei relativ größerer 
Arbeitsoberfläche eine kleinere Breite des gesamten Riemens haben, sehr deutlich. 
Dass heißt: um die gleiche Umfangskraft zu übertragen braucht man einen  Zahnrie-
men, der deutlich breiter als der keilförmige Schlupfriemen ist. 
• Die Zahntragfähigkeit des Zahnriemens liegt unter der Zugfestigkeit des Zugstranges. 
Die Zahnfestigkeitsreserven werden erschöpft, noch bevor die Belastbarkeitsgrenze 
eines leistungsfähigen Zugkörpers erreicht worden ist [5]. Damit ist eine nicht optimale 
Ausnutzung des Zugkörpers offensichtlich. 
 
Auch auf Überlastungen reagieren die verschiedenen Riemenarten ganz unterschiedlich. 
Beim kraftschlüssigen Riemen verteilen sich die Überlastungen und die damit verbundenen 
Abnutzungserscheinungen (Erwärmung, Ermüdung, Verschleiß) auf die ganze Kontaktober-
fläche am Umschlingungsbogen relativ gleichmäßig. Dass bedeutet, dass die gesamte Lauf-
schicht des Schlupfriemens an der Überwindung der Überlastungen beteiligt ist. 
Im Gegensatz zu den Schlupfriemenarten, die bei kurzzeitigen Überlastungen durchrutschen 
und dabei kaum beschädigt werden, muss beim Zahnriemen die gesamte Belastung von den 
Zähnen übernommen werden [1]. Dabei entstandene Ungleichmäßigkeiten der Belastungs-
verteilung an der Umschlingung beeinflussen das Zusammenwirken der Verzahnungen von 
Riemen und Scheibe stark negativ [25]. Sie führen zur Begrenzung der Anzahl der tragenden 
Riemenzähne. Dabei tragen die einzelnen Zähne momentane Belastungen, die die Zahnbe-
lastbarkeitsgrenze überschreiten können, benachbarte Zähne wiederum sind unterbelastet. 
Außerdem ergeben daraus zusätzlich Störungen beim Ein- und Auslaufen des Riemens mit 
ihren entsprechenden Folgen [33]. 
 
Zusammenfassung: Der Zahnriemen reagiert sehr empfindlich auf Überlastungen. Nur inner-
halb der Nennbelastungsgrenzen ist er optimal zu betreiben. Jede Überschreitung der Belas-
tungsgrenze führt zu erheblichen Schäden des Riemens, die für die Lebensdauer und Zuver-
lässigkeit des gesamten Getriebe verheerende Folgen haben können. 
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3. Problemstellung und Zielsetzung 
 
Bei der Übertragung von synchronen Bewegungen ergeben sich aus den Betriebsbedingun-
gen eine Reihe von wichtigen Anforderungen an die Synchronriemenantriebe: 
 
• größere Belastbarkeit (Fähigkeit der  effektiven  Übertragung größerer Belastungen), 
• Synchronisationsgenauigkeit (Fähigkeit der Bewegungsübertragung mit maximaler 
Genauigkeit), 
• längere Lebensdauer (Fähigkeit der sicheren Funktionsausübung über eine längere 
Betriebsdauer bzw. über eine größere Anzahl von Laufkilometern), 
• kleinere Getriebeabmessungen (sichere Funktion bei kleinem Scheibendurchmesser 
und geringer Riemenbreite), 
• Zuverlässigkeit (Fähigkeit der sicheren Funktionsausübung mit der geforderten Quali-
tät). 
 
Um diese Anforderungen, die sich zukünftig noch erhöhen werden, zu gewährleisten, wurde 
bisher versucht, die Eigenschaften von Synchronriemenantrieben durch konventionelle Maß-
nahmen (siehe Abschnitt 2) zu verbessern. Gegenstand der Verbesserungen war in den 
meisten Fällen das Hauptelement des Getriebes, der Zahnriemen. Allerdings hatten die auf 
diesem Wege schrittweise erreichten Erfolge nur quantitativen Charakter. 
Die Möglichkeiten der Weiterentwicklung von Zahnriemengetrieben mit den bisher verwende-
ten Methoden scheinen stark begrenzt und teilweise erschöpft zu sein. Der Zahnriemen ist 
als Hauptelement der Belastungs- und Bewegungsübertragung in den Synchronriemenan-
trieben an die Grenzen seiner Möglichkeiten gestoßen. Das eigentliche Problem besteht dar-
in, dass eine Entwicklung der Synchronriemenantriebe, die zu einer Verbesserung der Be-
triebseigenschaften führen würde, auf konventionellem Wege mit dem heutigen Wissen nur 
sehr beschränkt möglich ist. 
 
Das Ziel der Arbeit besteht darin, einen Beitrag zur qualitativen Entwicklung der Synchron-
riemenantriebe und damit zu einer deutlichen Verbesserung ihrer Betriebseigenschaften zu 
leisten. Dafür ist ein unkonventioneller Entwicklungsschritt zu machen, der die Position der 
Synchronriemenantriebe verstärken würde. 
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4.  Theoretische Grundlagen der Kraftübertragung 
in Riemengetrieben 
 
4.1 Übertragungsmechanismus und Kraftverhältnisse 
in Riemengetrieben 
 
Die Kraftverhältnisse im Riemen haben wesentlichen Einfluss auf das Betriebsverhalten 
des gesamten Getriebes. Dabei muss das Kräftegleichgewicht des Riemengetriebes im 
Gesamtzusammenhang betrachtet werden. In diesem Abschnitt wird für Zweiwellengetriebe 
das Kraftverhalten von verschiedenen Riemenarten untersucht, die neben Gemeinsamkei-
ten auch Unterschiede haben. 
 
4.1.1 Kraftverhältnisse in Flachriemengetrieben 
 
4.1.1.1   Unbelasteter Zustand 
 
Der Flachriemen ist die älteste und im Sinne der Konstruktion und Funktionsweise ein-
fachste Riemenart. Am Flachriemen wird die Belastung kraftschlüssig übertragen. Um den 
Aufbau der nötigen Reibkräfte zwischen dem Riemen und den Scheiben überhaupt möglich 
zu machen, braucht man eine gewisse Flächenpressung zwischen den Kontaktoberflächen. 
Deshalb spannt man den Riemen vor, um den Kraftschluss zu erzeugen. Durch eine be-
stimmte Achsabstandsvergrößerung oder die Anordnung von Spannrollen wird der Riemen 
im Stillstand gedehnt, d.h. es wirkt eine Verspannungsbelastung, auch Vorspannung ge-
nannt, die auf der ganzen Länge des Riemens tangential zum Zugstrang gleich große Zug-
strangkräfte (Dehnkräfte) Fd,0 erzeugt (Bild 4.1). 
 
 
Bild 4.1: 
Kraftverhältnisse am Flachrie-
menabschnitt im unbelasteten 
Zustand 
 
    
                                                          Fpi 
                                  Fd,0                                               Fd,0 
 
 
 
Fd,0                                           Fd,0        αi 
                    Fpi              αi 
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Die infolge der Vorspannung im Riemenabschnitt wirkenden Zugstrangkräfte Fd,0 und die 
zwischen Riemen und Scheibe wirkende Presskraft Fp,i schließen das Krafteck (Bild 4.1) 
0,di,p F2F
rr
= , 
)cos1(2F
2
sinF2F i0,d
i
0,dpi α
α
-==  (4.1) 
und verteilen sich gleichmäßig auf dem Umschlingungsbogen (Bild 4.2). 
Die Verspannkraft Fver,0 und die Wellenkraft FW,0 am unbelasteten Riemengetriebe berech-
net man als die geometrische Summe der pro Riemenabschnitt auf dem Umschlingungs-
bogen wirkenden Presskräfte (Bild 4.2). Dabei ist die Riemenumschlingung in beliebig viele 
gleichgroße Riemenabschnitte 
iaa2a1 ... ααα === ;     ibb2b1 ... ααα ===  
geteilt, sodass für die Verspannkraft 
∑
=
==
n
1i
pi0W0ver FFF
rrr
,,   (4.2) 
geschrieben werden kann. 
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Bild 4.2: Wirkung der Verspann- und Wellenkraft 
am unbelasteten Flachriemengetriebe 
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Der endliche Riemen ist ein geschlossenes elastisches Element. Wenn es als Einheit von 
Abschnitten betrachtet würde, sind die auf benachbarte Abschnitte wirkenden Kräfte ge-
genseitig abhängig. Das heißt, alle Kräfte, die auf der Riemenlänge wirken, stehen im 
wechselseitigen Zusammenhang und die geometrische Summe der Kräfte an den beiden 
Scheiben auf der ganzen Riemenlänge bildet ein Vieleck (Bild 4.3). Bei Erhöhung der An-
zahl der Riemenabschnitte gegen Unendlich (αi →0) nähern sich die Presskräfte dem 
Grenzwert Null (Fpi→0) an. Dabei werden diese Kräfte als Punkte dargestellt, und das Vie-
leck nimmt die Form eines Kreises an. Eine solche geometrische Darstellung der Kraftver-
hältnisse an den Riemengetrieben erleichtert das Verständnis des Kraftwirkungsmecha-
nismus und verdeutlicht den Zusammenhang der einzelnen Faktoren. Dabei hat jeder geo-
metrische Parameter des Kraftflusses eine bestimmte Bedeutung. Der Radius entspricht 
den Zugstrangkräften Fd,0, die Bogenlänge entspricht der algebraischen Summe der zwi-
schen Riemen und Scheiben wirkenden Druckkräfte. Die Verspannkraft und die Wellenkraft 
sind entgegengesetzt gerichtet, haben aber den gleichen Betrag. Sie lassen sich durch die 
Trumkräfte berechnen, die am unbelasteten Riemen den Zugstrangkräften Fd,0 gleich sind 
[51, 55]  (Bild 4.3):   
0,d0,W0,ver F2F-F
rrr
==   (4.3) 
ββα cosF2)2cos1(2F)cos1(2FFF 0,d0,db/a0,d0,W0,ver =+=-==    (4.4) 
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Bei Einstellung der Verspannung im Stillstand durch Vergrößerung des Achsabstandes a 
um a∆ verändern sich die geometrischen Größen des Riemengetriebes entsprechend Bild 
4.4. Die ursprüngliche Riemenlänge L ist gleich der Summe der Umschlingungslängen ba, 
bb und Trumlängen 2lT: 
βαα cosa2rrl2bbL bbaaTba ++=++= .  (4.5) 
Nach Vergrößerung des Achsabstandes um a∆ ergibt sich 
)()()( ∆TT∆bb∆aa∆ ll2bbbbLL ++++=+ - , 
)cos()()()( ∆∆∆bbb∆aaa∆ β-βaa2α-αrααrLL ++++=+ , 
)-(cosa2r-r)]-(cosa2r[rLL bbaabbaa ∆∆∆∆∆ ββααββαα ++++=+ . 
Da der erste Summand (eckige Klammern) mit β∆ << β näherungsweise gleich L ist und 
αa∆ = αb∆ = 2β∆ gilt (Bild 4.4), erhält man durch Subtrahieren der Gl. 4.5 von letzter Glei-
chung  die Beziehung 
ba∆∆∆∆ rrβ2β-βa2L -+= )cos( . 
Aus den geometrischen Zusammenhängen nach Bild 4.3. folgt mit β∆ << β 
0,d
0,ver
F2
F
)-cos( =∆ββ ,  
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                            β - β∆                      β                            β∆ 
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Bild 4.4: Veränderung der geometrischen Größen von Riemengetrieben bei Vorspannung 
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sodass sich schließlich die Beziehung 
0,dba0,ver0,d Frr2FaFL -+= ∆∆∆ β   (4.6) 
ergibt. 
Da bei Vorgabe der Geometrie des Riemengetriebes und des Verspannungszustandes in 
unbelastetem Zustand die Gesamtriemenverlängerung L∆ und die Zugstrangkraft Fd,0 be-
stimmte Werte haben, ist die Übersetzung i bzw. die absolute Radiendifferenz Ιra – rbΙ die 
Bestimmungsgröße für den Verspannungszustand. Wie aus der Gl. (4.6) folgt, stehen die 
Verspannkraft Fver,0 und die Achsabstandvergrößerung a∆ im Zusammenhang und hängen 
vom Übersetzungsverhältnis i d.h. von Ιra – rbΙ ab. Bei i = 1 (ra = rb) bekommt die Verspann-
kraft einen maximalen und die Achsabstandvergrößerung ihren minimalen Wert. Je größer 
der Scheibenradiusunterschied ist, desto größer ist die notwendige Achsabstandvergröße-
rung damit eine  vorgegebene Verspannkraft erzielt wird. 
 
4.1.1.2 Belasteter Zustand 
 
Im belasteten Zustand wird die Last durch Aufbau der Reibkräfte an der Kontaktoberfläche 
zwischen Riemen und Scheiben übertragen. Die Reibungskräfte am Riemenabschnitt füh-
ren zu einer ständigen Veränderung der Zugstrangkräfte. Dadurch wird wiederum eine Zu-
nahme bzw. Abnahme der Radialkraftkomponente Fpi verursacht (Bild 4.5) [55, 56]. Der 
Zusammenhang der Zugkräfte im Flachriemen beträgt nach Eytelwein  
µαeFF leer,dlast,d = . (4.7) 
Am Riemenabschnitt mit dem                                                Fp,i          Fres,i  
Zentriwinkel αi  gilt das Bild 4.5.                                                                                                           
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                      ρ = arc tan µ 
 
Bild 4.5: Kraftverhältnisse am Flachriemenabschnitt in belastetem Zustand 
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Ableitung der Eytelwein´schen Gleichung [54]:            
Am belasteten Riemenabschnitt (dα→0) lassen sich die Kräftegleichgewichte  
0FΣ x = :         02
d
)cosdF(F-
2
d
cosFdF dddR =++
αα
                                        
0FΣ y = :        02
d
)sindF(F-
2
d
sinF-dF dddp =+
αα
                           
nach Bild 4.6 aufstellen.  Aus den Vereinfachungen      y      dFR 
cos (dα /2)≈cos 0°=1,                                                                      Fd 
sin (dα /2)=dα /2,                                                       dFp              dα                       x 
dFd sin(dα /2) ≈0                                                                                                   
dFR =µdFp                                                                                    Fd 
folgt:                                                                                      dFd 
0FΣ x = :                pd dFdF µ= ,                          Bild 4.6: Krafteck am belasteten 
0FΣ y = :                αdFdF dp =                                          Flachriemenabschnitt 
und damit  
dd Fd/dF µα =            bzw.             αµdF/dF dd = . 
Nach der Integration über den Umschlingungswinkel α ergibt sich 
 µα=
leer,d
last,d
F
F
ln                
und somit die Zugstrangkraft als Funktion des Winkels α, die Eytelwein´sche Gleichung 
(4.7). 
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Bild 4.7: Kraftentwicklung am Riemenabschnitt entlang der Umschlingung 
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Um die Kraftverteilung am Umschlingungsbogen anschaulich zu machen, betrachtet man 
das Krafteck an den benachbarten Riemenabschnitten entlang der Umschlingung bezogen 
auf das gleiche Koordinatensystem (Bild 4.7). Mit dieser Kraft, die sich am Riemenabschnitt 
im Umschlingungsbogen entwickelt, wird deutlich, dass die Eytelwein´sche Gleichung nicht 
nur für die Zugkräfte, sondern für alle linear von der Zugkraft abhängigen Riemenkräfte (Fp; 
FR; Fres)  im Kontaktpaar wegen des Coulomb´schen Reibungsgesetzes gültig ist. 
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Bild 4.8: Kraftfluss am belasteten Flachriemengetriebe 
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Im Bild 4.8 ist der Kraftfluss im belasteten Zustand des Flachriemengetriebes (Betrieb an 
der Belastbarkeitsgrenze) dargestellt, der für An- und Abtriebsseite die Form einer loga-
rithmischen Spirale mit dem Steigungswinkel (Reibungswinkel) ρ = arctan µ hat. 
Die Verspann- bzw. Wellenkraft ist durch die Trumkräfte zu berechnen [51, 54]: 
 
β2cosFF2FFFF leer,dlast,d
2
leer,d
2
last,dWver ++== .  (4.8) 
Da die Kräfte im Leertrum 
2
F
FF u0,dleer,d -=  
und im Lasttrum 
2
F
FF u0,dlast,d +=  
betragen, ergibt sich schließlich in Abhängigkeit vom Neigungswinkel β 
2/)2cos1(FF2/)2cos1(F)2cos1(F2FF 2u
2
0,ver
2
u
2
0,dWver βββ -+=-++== . 
(4.9) 
Das heißt, während bei einem Übersetzungsverhältnis 0,1  ≠i ( )0≠β  für die Verspannkraft 
0,verver FF >  gilt, ergibt sich bei 0,1i =  ( )0=β  0,verver FF = . 
Im Fall 0,1 =i  ändert die Verspannkraft auch ihre Wirkrichtung um den Winkel ξ  (Bild 4.8) 
)βsin
F
F
arcsin(ξ
ver
u= .  (4.10) 
Bei Vernachlässigung der Riemenfliehkräfte und des am Ruhebogen übertragenen gerin-
gen Belastungsanteils sind die Wirkumschlingungswinkel an der An- und Abtriebsseite 
gleich:   wwbwa ααα == . 
Die Zusammenhänge  
)1e(
2
F
eF
2
F
e)
2
F
F(
2
F
eF
2
F
FF wwww u0,d
uu
0,d
u
leer,d
u
last,d0,d +-=--=-=-=
µαµαµαµα  
führen auf die Zugstrangkraft infolge Vorspannung: 
1e
1e
2
F
F
w
w
u
0,d -
+
= µα
µα
. (4.11) 
Durch Einsetzen der Gl. (4.11) in Gl. (4.4) ergibt sich die optimale Verspannkraft am Flach-
riemen ohne Berücksichtigung der Fliehkräfte: 
 
ββπµ
βπµ
cos
1e
1e
FF )2-(
)2-(
u0,ver -
+
=   (4.12) 
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Beim Betrieb mit der optimalen Vorspannung strebt der Wirkumschlingungswinkel gegen 
die Gesamtumschlingung αw → α. Die Berechnung der optimalen Vorspannkraft ist für das 
schwächste Glied im Getriebe, d.h. für die Seite mit dem kleinsten Umschlingungsbogen 
βπα 2-w = , durchzuführen. 
Aus der Eitelwein´schen Gleichung (4.7) ergeben sich durch Umstellung der Wirkwinkel αw   
β
β
µµ
α
cosFF
cosFF
ln
1
F
F
ln
1
u0,ver
u0,ver
leer,d
last,d
w -
+
==   (4.13) 
und der Ruhewinkel αr  
βαπα 2wr ±-= , (4.14) 
wobei „+“ für α > π und „-„ für α < π gilt. 
 
 
4.1.2 Kraftverhältnisse in Keilriemengetrieben 
 
4.1.2.1   Unbelasteter Zustand 
 
Mit seiner keilförmigen Gestalt unterscheidet sich die Funktionsweise der Keilriemen von 
Flachriemen. Neben der größeren Anlageoberfläche gegenüber Flachriemen gleicher Brei-
te führt die keilförmige Geometrie auch zu einem erheblichen Einfluss der Axialkräfte auf 
den Kraftschluss [54].  
Der Vergleich des statischen Kraftflusses am Flachriemen (Bild 4.3) und am Keilriemen 
(Bild 4.10) zeigt, dass die durch die Vorspannung erzeugte Druckkraft auf die Scheibenkon-
taktoberfläche bei gleicher Getriebegeometrie und Vorspannung am Keilriemen wesentlich 
größer als am Flachriemen ist, z.B. beim klassischen Keilriemen (γ=36°) etwa um das  
3,2-fache. 
Aus den im Bild 4.9 dargestellten Kraftverläufen ergeben sich die Kräftegleichgewichte am 
unbelasteten Keilriemenabschnitt (dα→0)                                                   
⎪⎪⎭
⎪⎪⎬
⎫
=≈=
=
ααα
γ
dF
2
dF2
2
dsinF2dF
2
cotdF
2
1dF
0,d0,d0,dr
rA
. (4.15) 
Durch Einsetzen folgt daraus 
2
)2/cot(F
d
dF 0,dA γ
α
= . 
Nach der Integration ergibt sich: 
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Bild 4.9: Krafteck am unbelasteten Keilriemenabschnitt 
 
α
γ
2
)2/cot(
FF 0,dA =  (4.16) 
Die Berücksichtigung von Gl. (4.4) und der Beziehung βπα 2±=  führt schließlich auf die 
Axialkraft, die durch die keilförmige Riemengeometrie im unbelasteten Zustand hervorgeru-
fen wird:           
)2(
cos4
)2/cot(
FF 0,verA βπβ
γ
±= . (4.17) 
 
 
Bild 4.10: Kraftfluss  
am unbelasteten Keilriemen              
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4.1.2.1 Belasteter Zustand 
 
Bei der Lastübertragung sind die Kraftverhältnisse an der An- und Abtriebsseite unter-
schiedlich [55, 56]. An der Antriebsseite trägt der Riemenabschnitt schon beim Eintritt der 
Umschlingung die maximale Last, unter deren Wirkung er sich am tiefsten in der Keilrille 
drängt. Unter der Annahme, dass die Fliehkräfte vernachlässigbar klein sind, bleibt der 
Riemen während des Verlaufes von der Last- zur Leerseite trotz der ständig abnehmenden 
Riemenkräfte in der Keilrille eingeklemmt. Das heißt, der Laufradius an der Antriebsseite 
bleibt entlang der Wirkumschlingung nahezu konstant. Dabei gilt (Bild 4.11): 
)2/sin()2/sin(F2
F2
F
F
p
p
r
R
γ
µ
γ
µ
== .   
Der Kraftfluss hat die Form einer logarithmischen Spirale mit dem Steigungswinkel 
)2/sin(
arctan
γ
µ
 (Bild 4.13). Für Keilriemengetriebe hat die Eytelwein´sche Gleichung an 
der Antriebsseite die folgende Form: 
α
γ
µ
)2/sin(
leer,dlast,d eFF =   (4.18) 
Die Eytelwein´sche Gleichung ergibt sich aus den Kräftegleichgewichten (Bild 4.11)                        
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Bild 4.11: Krafteck am Keilriemenabschnitt (Antriebsseite)  
                                                                                                                                             z 
0FΣ x =     02
d
)cosdF(F-
2
d
cosFdF dddR =++
αα
                          
0FΣ y =     02
d
)sindF(F-
2
d
sinF-dF dddr =+
αα
                                         
am belasteten Keilriemenabschnitt (dα→0). 
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Mit den Vereinfachungen: 
cos (dα /2)≈ cos 0°=1,0,                       
sin (dα /2)=dα /2,                                              
dFd sin(dα /2) ≈ 0   und                                               
dFR =2µdFp    
kann      0FΣ x =        0dF-F-FdF2 dddp =+µ         pd dF2dF µ=                                               
0FΣ y =        02
d
F-
2
d
F-dF ddr =
αα
         αdFdF dr =             
geschrieben werden, und mit 
)2/sin(2/dFdF rp γ=           
erhält  man                                  
idrd dF)2/sin(
dF
)2/sin(2
2
dF α
γ
µ
γ
µ
==                             α
γ
µ
d
)2/sin(F
dF
d
d = . 
Die Integration liefert die Eytelwein´sche Gleichung (4.18). 
 
An der Abtriebsseite steigen die Riemenkräfte vom Leer- zum Lasttrum allmählich. Dabei 
verschiebt sich der Riemen ständig in die Keilrille entlang der Wirkumschlingung, d.h. zu-
sätzlich zum Dehnschlupf in Umfangsrichtung wird ein radialer Schlupf realisiert. In Folge 
dessen läuft der Keilriemen nicht auf einer Kreisbahn auf die Abtriebscheibe um, sondern 
auf einer Spiralbahn mit dem Steigungswinkel λ. Dadurch entsteht die radiale Reibkraft-
komponente FRr, die an der Lastübertragung nicht beteiligt ist (Bild 4.12). Die Reibkraftver-
luste führen dazu, dass das Übertragungsvermögen der Abtriebsseite vermindert wird [56]. 
Dabei gilt folgende Beziehung (Bild 4.12): 
 
)2/sin(
cos
)2/sin(F2
cosF2
F
cosF
F
F
p
p
r
R
r
Ru
γ
λ
µ
γ
λµλ
=== .  (4.19) 
 
Der Kraftfluss nimmt die Form einer logarithmischen Spirale mit dem Steigungswinkel 
)2/sin(
cos
arctan
γ
λ
µ  (Bild 4.13) an. Für die Abtriebsseite hat die Eytelwein´sche Gleichung 
die Form 
α
λµγ
λµ
sin)2/sin(
cos
leer,dlast,d eFF
+= .  (4.20) 
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Bild 4.12: Krafteck am Keilriemenabschnitt (Abtriebsseite)   
                                                                                                                                        z 
 
Die Eytelwein´sche Gleichung ergibt sich aus den Kräftegleichgewichten (Bild 4.12)  
0FΣ x =     02
d
)cosdF(F-
2
d
cosFdF dddRu =++
αα
            
0FΣ y =     02
d
)sindF(F-
2
d
sinF-dFdF dddRrr =++
αα
               
am belasteten Keilriemenabschnitt (dα→0). 
 Mit den Vereinfachungen: 
cos (dα /2)≈ cos 0°=1,0;                              
sin (dα /2)=dα /2;                                                           
dFd sin(dα /2) ≈ 0                                                       
kann      0FΣ x =      0dF-F-FdF dddRu =+      dRu dFdF =     
0FΣ y =      0dF-dFdF dRrr =+ α        αdFdFdF dRrr =+         
 geschrieben werden und mit                                                                                                
dFR =2µdFp, 
dFRu =dFR cosλ, 
dFRr =dFR sinλ, 
dFr =2dFp sin(γ/2)                        
erhält man: 
λµ
γ
µ
γγ
cos
)2/sin(
dF
2
)2/sin(2
dF
2
sindF2dF RuRpr === , 
λ
λ
λ
cos
sin
dFsindFdF RuRRr == . 
Mit Berücksichtigung der letzten zwei Gleichungen im Kräftegleichgewicht ergibt sich: 
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Die Integration liefert die Eytelwein´sche Gleichung (4.20).     
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Bild 4.13: Kraftfluss am belasteten                                                                                
                  Keilriemengetriebe 
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Da der Steigungswinkel λ im Vergleich zu γ/2 sehr klein ist, wird in den folgenden Berech-
nungen der Spiraleffekt nicht berücksichtigt. 
Die Gleichungen (4.1) bis (4.6) und (4.8) bis (4.10) für die Flachriemengetriebe gelten auch 
für die Keilriemengetriebe.  
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Nachfolgend sollen für den belasteten Zustand die auf die Keilscheibe wirkenden Axialkräf-
te unter Vernachlässigung des Spiraleffektes an der Abtriebsseite hergeleitet werden. 
Nach Bild 4.14 ergeben sich am belasteten Keilriemenabschnitt (dαw→0) auf der Wirkum-
schlingung das Kräftegleichgewicht 
2
dF
2
d
sinF rwd =
α
 
(Bild 4.14.a), das sich wegen dαw << 1,0 zu  
wdr dFdF α=   (4.21) 
vereinfacht, und 
)2/cos(dFdF pAw γ=  
(Bild 4.14.b) für axial wirkende Kräfte. Mit Berücksichtigung von      
)2/sin(2
dF
dF rp γ
=  
ergibt sich 
)2/tan(2
dF
dF rAw γ
= . 
Durch Einsetzen (4.21) in die letzte Gleichung erhält man 
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F
dF α
γ
= . 
Mit der Eytelwein´schen Gleichung (4.18) für Keilriemen erhält man 
α
γ
γ
µα
de
)2/tan(2
F
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Nach der Integration 
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ergibt sich mit den Beziehungen 
1)-e(FF-FF )2/sin(leer,dleerd,last,du
w
γ
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== , 
1)-e/(FF )2/sin(uleer,d
w
γ
µα
=   
die Axialkraft, die auf der Wirkumschlingung erzeugt wird:  
µ
γ
2
)2/cos(
FF uAw = . 
Die Axialkraftkomponente auf der Ruheumschlingung wird analog zu Gl. (4.16) an der An-
triebsseite zu 
rlast,dAr 2
)2/cot(
FF α
γ
=  
und an der Abtriebsseite zu 
rleer,dAr 2
)2/cot(
FF α
γ
=  
berechnet. Im belasteten Zustand ergeben sich damit als Summe beider Anteile die Ge-
samtaxialkraft der Antriebsseite 
ralast,duAa 2
)2/cot(
F
2
)2/cos(
FF α
γ
µ
γ
+=   (4.22.a) 
und der Abtriebsseite 
rbleer,duAb 2
)2/cot(
F
2
)2/cos(
FF α
γ
µ
γ
+= .  (4.22.b) 
Für den Wirkwinkel αw  und den Ruhewinkel αr gelten folgende Gleichungen: 
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βαπα 2wr ±-= , 
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wobei „+“ bei α > π und „-„ bei α < π  gilt. 
Analog zu Gl. (4.11) zur Berechnung der Zugstrangkraft (Trumkraft) im Flachriemen lässt 
sich auch die Zugstrangkraft im Keilriemen unter Vorspannung ableiten: 
1e
1e
2
F
F
w
w
)2/sin(
)2/sin(
u
0,d
-
+
=
α
γ
µ
α
γ
µ
.  (4.24) 
Für die optimale Vorspannkraft ohne Berücksichtigung der Fliehkräfte und des Spiraleffek-
tes an der Abtriebsseite erhält man 
β
βπ
γ
µ
βπ
γ
µ
cos
1e
1e
FF
)2-(
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
u0,ver
-
+
= .  (4.25) 
Beim Betrieb mit einer optimalen Vorspannung unterhalb der Belastbarkeitsgrenze nähert 
sich der Wirkwinkel dem gesamten Umschlingungswinkel an: αw → α. Die Berechnung der 
optimalen Vorspannkraft des Keilriemens ist für das schwächste Glied im Getriebe, also für 
die Seite mit dem kleinsten Umschlingungsbogen βπα 2-w = , durchzuführen. 
 
 
4.1.3    Kraftverhältnisse in Zahnriemengetrieben 
 
Zahnriemengetriebe sind Getriebe mit hauptsächlich formschlüssigem Übertragungsme-
chanismus. Die Bewegung wird von der Antriebsscheibe auf die Abtriebsscheibe durch den 
Zahnriemen übertragen. Die von der Antriebsscheibe auf den Riemen über das ziehende 
Trum zur Abtriebsscheibe übertragene Zugkraft wird auf dem Umschlingungsbogen der 
Antriebs- und Abtriebsscheibe von Zahn zu Zahn auf- bzw. abgebaut. Wegen der Formpaa-
rung wird die Bewegung ohne Schlupf, d.h. mit konstantem Übersetzungsverhältnis, über-
tragen. Deswegen bezeichnet man die Zahnriemengetriebe auch als Synchronriemenge-
triebe [52, 53]. 
                                                                                                                                  γ 
                                                                                                                      Fkni      
                                                                                           Ffni      Ffri            
                                                              Fd,i                       Ffti                                                                      Fd,i+1           
Bild 4.15: Kraftverhältnisse                                                                                                                                          
am belasteten Teilungsabschnitt                                                           αi                rz      rk 
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Im Gegensatz zu den Schlupfriemenarten dient die Vorspannung bei Zahnriemengetrieben 
nur zur  Absicherung des Formschlusses, d.h. der vollständigen Berührung der Arbeitsober-
flächen zwischen Riemen und Scheiben (Zahnflanken-, Zahnkopf- und Lückengrundober-
flächen) aller im Eingriff stehenden Zähne. Deshalb benötigen Zahnriemengetriebe viel 
niedrigere Vorspannungskräfte als Schlupfriemengetriebe [23, 25]. Gespannte Riemen füh-
ren auf dem Umschlingungsbogen zur Flächenpressung zwischen dem Riemen und den 
Scheiben, d.h. an den Riemenlückengrund- und Scheibenzahnkopfoberflächen. Unter Be-
triebslast  sind  bei Zahnriemengetrieben die  Zahnflanken-  und  Scheibenzahnkopf- sowie 
die Riemenlückengrundoberfläche an der Kraftübertragung beteiligt [52]. Die von den 
Scheiben auf den Riemen übertragenen Kräfte sind die Zahnflankenkräfte Ffi und die Zahn-
kopfkräfte Fki (Bild 4.15). Die Summe der Zahnflanken- und Zahnkopfkräfte bildet die ei-
gentliche Zahnkraft 
kifizi FFF
rrr
+= .  (4.26) 
Die Zahnkräfte können in Zahnnormal- und Zahnreibkraftanteile zerlegt werden. 
Zahnnormalkräfte 
Senkrecht zu den Zahnoberflächen greifen die Normalkräfte an, die sich als Resultierende 
der auf die Zahnoberflächen wirkenden partiellen Pressungen auf die Druckfläche ergeben. 
Bei der Lastübertragung wirken entsprechend Bild 4.15 folgende Normalkräfte auf die 
Zahnoberflächen [53, 57, 58]: 
• Zahnkopfnormalkräfte Fkn auf den Scheibenzahnkopf- und Riemenlückengrundoberflä-
chen, die von den Zugstrangkräften im Riementeilungsabschnitt abhängig sind und 
durch die Zugstrangbelastung bestimmt werden, 
• Zahnflankennormalkräfte Ffn auf die Zahnflankenoberflächen, die als die geometrische 
Summe von Zahnflankentangential- und Zahnflankenradialkraft dargestellt werden 
können: 
friftifni FFF
rrr
+=   (4.27) 
Die Zahnflankentangentialkraft Fft hängt von dem im Teilungsabschnitt übertragenen Dreh-
moment ab und bestimmt die Zahnflankennormalkraft 
)2/cos(FF ftifni γ=   (4.28.a) 
und die Zahnflankenradialkraft 
)2/tan( γftifri FF = . (4.28.b) 
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Zahnreibkräfte 
Eine Reibkraft tritt nur bei Vorhandensein der Normalkraft auf und ist der angestrebten Be-
wegungsrichtung entgegen gerichtet. Das heißt, dass unter bestimmten Bedingungen die 
Reibkräfte verschwinden oder ihre Richtung ändern können. Der Betrag der Reibkraft ist 
von der Größe der örtlich anliegenden Normalkraft abhängig [53, 57, 58]. 
Zwischen Riemen und Scheiben entstehen folgende Reibkräfte: 
• die Zahnflankenreibkraft 
FfRi = µ Ffni,  (4.29) 
die von der Zahnflankennormalkraft Ffn abhängig ist und am Radius rz angreift, 
• die Zahnkopfreibkraft zwischen Riemenlückengrund und Scheibenzahnkopf, 
FkRi = µ Fkni, (4.30) 
die von der Zahnkopfnormalkraft Fkn abhängig ist und am Radius rk angreift. 
Da der Reibungskoeffizient, um Verschleiß an den Riemenoberflächen zu vermindern, klei-
ne Werte haben muss µ << 1,0, haben die Reibkräfte keine praktische Bedeutung bei der 
Lastübertragung und werden bei den Berechnungen in der Praxis vernachlässigt. 
 
Es wird angenommen, dass bei optimaler Vorspannung am Riemenabschnitt die Zug-
strangkräfte Fd,i, Fd,i+1 und die resultierende Zahnkraft Fzi unmittelbar im Gleichgewicht ste-
hen und ein Krafteck bilden (Bild 4.16):                 
1++= didizi FFF
rrr
.  (4.31) 
                                                                                                        Fzti 
Bild 4.16: Krafteck                                       Fdi          αi           Fzi           Fzri 
am belasteten Teilungsabschnitt                                                                                  Fdi+1 
 
Bei Lastlauf führt die Zahnkraft Fzi zur Änderung der Zugstrangskraft auf einem Riementei-
lungsabschnitt des Umschlingungsbogens [53]. Die Zahnkraft Fzi wird in eine Radial- und 
eine Tangentialkraftkomponente zerlegt (Bild 4.16): 
ztizrizi FFF
rrr
+= .  (4.32) 
Ohne Berücksichtigung der Reibkräfte gilt für die Radialzahnkraftkomponente 
Fzri = Fkni + Ffri  (4.33) 
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und für die Tangentialzahnkraftkomponente 
Fzti = Ffti .  (4.34) 
Im Teilungsabschnitt führt die Tangentialzahnkraftkomponente zur Veränderung der Zug-
strangkraft, die die Ursache für die Veränderung der Radialzahnkraftkomponente ist [53].  
Das gesamte Drehmoment lässt sich durch Addition der einzelnen Teilmomente Mi  an den 
Riementeilungsabschnitten zu 
z
n
i
zti
n
i
i rFMM ∑∑
==
==
11
  (4.35) 
ermitteln. Die nachfolgende Division durch rz liefert die Umfangskraft 
∑
=
=
n
i
ztiu FF
1
.  (4.36) 
Innerhalb der Umschlingung ändert sich an jedem tragenden Zahn die Zugstrangskraft. Die 
Gesamtheit aller Zugkraftänderungen ist der Umfangskraft gleichzusetzen. Um die Kraftver-
teilung am Umschlingungsbogen anschaulich zu machen, betrachtet man das Krafteck an 
den benachbarten Teilungsabschnitten entlang der Umschlingung, eingeschwenkt in das 
gleiche Koordinatensystem (Bild 4.17). Damit wird quasi die Kraftentwicklung am Teilungs-
abschnitt während seines Verlaufs durch Umschlingungsbögen dargestellt.  
                                                                                      
                                                                                Fd,leer               Fd,last 
                                                                                                              Fu 
                                      Fd,i                                                                  Fzti 
                                                                                                   
                  Fd,last                                                                                                 Fd,i+1  
                                                             Fzri             Fzi 
                                                                     Fzti 
Bild 4.17: Kraftentwicklung am Teilungsabschnitt entlang der Umschlingung 
 
Analog zum Flachriemen (vgl. Bild 4.3) bilden auch beim Zahnriemen die auf seiner gesam-
ten Länge wirkenden Kräfte ein Kräftevieleck.  Diese in Bild 4.18 dargestellten  Kraftverhält- 
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nisse erleichtern das Verständnis des Kraftwirkungsmechanismus und verdeutlichen den 
Zusammenhang der einzelnen Faktoren.  
Die Lastverteilung entlang des Umschlingungsbogens wird durch die örtlich vorhandene 
Teilungsdifferenz 
t∆ = tR – tS = const  (4.37) 
zwischen Riemen und Scheibe bestimmt [7, 51, 53]. 
 
                                                                          Fver                                             αb 
                                                                  Fver                                                                  Fu/2 
                                                                                                       HP                                             Fu/2 
                                                                     Fzi                                                                              
                      Abtriebsseite                                                                          
                                                                                                                            
                                                                                                                              Fzti 
                                                                                                                          Fzti 
                                                                                           Fzi       HP       
                                                                   Fd,leer       Fd,leer 
                       Antriebsseite                       Fd,last          Fu       αa 
                                                                                                  Fu 
                                                                                            Fd,last             
 
Bild 4.18:  Kraftfluss am belasteten Zahnriemengetriebe 
 
Die Teilungsdifferenz  ist für jede Paarung Riemen – Scheiben ein charakteristischer und 
konstanter Parameter. Um bei der optimalen Vorspannung einen gleichmäßigen Zahnkon-
takt auf der ganzen Umschlingung zu gewährleisten, bieten die Riemenhersteller die Zahn-
riemen mit der kleineren Teilung an: tR < tS,   t∆ < 0. 
Die Ursache für die Teilungsdifferenz zwischen Riemen und Scheibe ist neben den Tei-
lungsabweichungen auch die kraftabhängige Verformung [7, 53]. Da die Verformung der 
Scheibenzähne im Vergleich zu den Riemenzähnen vernachlässigbar klein ist, kann die 
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Scheibenteilung als konstant betrachtet werden. Für die Riementeilung unter Vorspann-
kraftwirkung gilt 
tR,0 = tR + tR∆,0 ,  (4.38) 
und die Teilungsdifferenz im Vorspannungszustand folgt aus 
t∆,0 = tR,0 - tS .  (4.39) 
Die Vergrößerung der Riementeilung infolge der Vorspannung kann mit der Riemensteifig-
keit cR aus der Zugstrangkraft bei Vorspannung Fd,0  zu  
tR∆,0 = Fd,0 / cR   (4.40) 
bestimmt werden [7, 51]. Für die Teilungsdifferenz bei Vorspannung ergibt sich somit 
t∆,0 = tR + tR∆,0 - tS   (4.41) 
oder      t∆,0 =  t∆ + Fd,0 / cR .  (4.42) 
Setzt man in der Gl. (4.42) t∆,0 = 0, erhält man die notwendige Dehnkraft, um die Teilungs-
differenz zwischen Riemen und Scheibe durch die Vorspannung zu beseitigen – die so ge-
nannte Teilungsausgleichkraft: 
Fd,T   = t∆ cR  (4.43) 
                                                                                    nan 
 
a) t∆,0=0,    I=1,0 
                                                                                     
                                                                                     nan 
b) t∆,0 < 0,   I > 1,0 
 
                                                                                      
c) t∆,0  > 0,  0<  I < 1,0                                                 nan 
 
 
 
Bild 4.19: Bewegungstragbild (an der Antriebsscheibe) [7, 51] 
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Die theoretische Teilungsausgleichkraft ist erforderlich, um die Teilung des Riemens mit der 
Scheibe in Übereinstimmung zu bringen. Analog zu der Teilungsausgleichkraft spricht man 
von der Teilungsausgleichsvorspannkraft Fver,0,T. Sie ist die für die Übereinstimmung von 
Riemen- und Scheibenteilung notwendige Vorspannkraft. Die Teilungsausgleichskräfte sind 
für jedes Riemen-Scheiben-Paar charakteristische und konstante Parameter in Abhängig-
keit von der Teilungsdifferenz t∆  [51, 53]. 
Der Begriff  Teilungsausgleichskraft  wurde eingeführt, um das so genannte Vorspannver-
hältnis 
I = Fd,T / Fd,0 = Fver,0,T / Fver,0  (4.44) 
zu bestimmen. 
Bei positiven Teilungsausgleichskräften sind theoretisch die nachfolgend genannten Last-
verteilungsfälle am Umschlingungsbogen möglich. 
1. Fver,0 < Fver,0,T  d.h. I > 1,0: 
Die infolge der Vorspannung entstehende Riementeilungsvergrößerung ist nicht 
groß genug, um die Teilungsdifferenz vollständig zu beseitigen (Bild 4.20.b). 
tR,∆,0 <  t∆,    t∆,0 < 0. 
2. Fver,0 = Fver,0,T  d.h. I = 1,0: 
Die infolge der Vorspannung entstehende Riementeilungsvergrößerung beseitigt 
die Teilungsdifferenz vollständig (Bild 4.20.a). 
tR,∆,0 =  t∆,    t∆,0 = 0. 
3. Fver,0 > Fver,0,T  d.h. 0 < I < 1,0: 
Die infolge der Vorspannung entstehende Riementeilungsvergrößerung ist zu 
groß, um die Teilungsdifferenz zu beseitigen (Bild 4.20.c). 
tR,∆,0 >  t∆,    t∆,0 > 0. 
Bei exakter Übereinstimmung der Teilungen im Vorspannungszustand (t∆,0=0, I=1,0) liegen 
alle Zähne gleichmäßig an den Zahnflanken der Scheibe an. In diesem Fall verteilt sich die 
Umfangskraft auf dem Umschlingungsbogen relativ symmetrisch, d.h. bei Lastlauf werden 
alle Zähne ungefähr gleichmäßig belastet (Bild 4.19.a) [51, 53]. 
Bei positiver Teilungsdifferenz im Vorspannungszustand (t∆,0 > 0; 0 < I < 1,0) liegt der letzte 
am Auslauf befindliche Riemenzahn an der Flanke des Scheibenzahns an. Alle davor be-
findlichen Zähne sind um den Betrag der Teilungsabweichung, ausgehend von dieser Flan-
ke, gegenüber dem nachfolgenden versetzt angeordnet (Bild 4.19.c) [51, 53]. 
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                                                                                 Fd,leer                 Fd,last 
                                                                                                            Fu                                              
                                          Fd,i                                                              Fzti 
 
                                                                                                                      Fd,i+1 
                                                                 Fzri            Fzi                   
a) t∆,0 = 0,  I = 1,0        
                                                                                              Fd,last 
                                                                          Fd,leer 
                                                                                                                           Fu 
                            Fd,i                                                                                     Fzti 
                                                            Fzri             Fzi                          Fd,i+1 
 
      b) t∆,0 < 0,   I > 1,0 
 
                                                                                Fd,leer                  Fd,last      
                                                                                                            Fu 
                                                                                                            Fzti 
                Fd,i 
                                                                Fzri               Fzi                                Fd,i+1 
 
 
       c) t∆,0 > 0,  0 < I < 1,0 
 
Bild 4.20: Kraftverteilung an der Umschlingung entsprechend der Lastverteilungsfälle 
a – symmetrisch,   b und c – unsymmetrisch 
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Bei negativer Teilungsdifferenz im Vorspannungszustand (t∆,0 <  0;  I > 1,0) liegt der vom 
Einlauf her gesehen erste Zahn an. Jeder folgende Riemenzahn ist um den Betrag der Tei-
lungsabweichung weiter von der Flanke des Scheibenzahns entfernt als der davor befindli-
che (Bild 4.19.b) [51, 53]. 
 
         
         HP                                                                                         HP                                                      HP     
                                                                                                                                                  
 
 
 
             HP                                                                              HP                                                          HP 
      
a) t∆,0 < 0,   I > 1,0 ;                    b)  t∆,0 > 0,  0 < I < 1,0 ;                  c)  t∆,0 = 0,  I = 1,0  
Bild 4.21: Symmetrische (c) und unsymmetrische (a und b) Belastungsverteilung 
 
Während des Lastumlaufs nimmt die Zugkraft auf dem Umschlingungsbogen ständig ab 
bzw. zu. In einem bestimmten Punkt der Umschlingung erreicht die Zugstrangkraft den im 
unbelasteten Zustand vorhandenen Wert Fd,0. Dieser Punkt kann als Halbwertpunkt (HP) 
der Umschlingung bezeichnet werden, da bis zu dieser Stelle bereits die Hälfte der Um-
fangskraft (Fu / 2) übertragen wurde und danach die andere Hälfte übertragen wird (Bild 
4.18 und 4.21). Aus der Position des Halbwertpunktes in der Umschlingung kann auf den 
Zustand der Belastungsverteilung des Riemengetriebes geschlossen werden (Bild 4.21). 
 
 
4.2 Schlupfverhältnisse in Riemengetrieben 
 
Bei den Schlupfriemenarten unterscheidet man das geometrische Übersetzungsverhältnis  
abg r/ri =   (4.45) 
und das effektive Übersetzungsverhältnis ie , das sich mit den Winkelgeschwindigkeiten an 
der Antriebs- und Abtriebsseite 
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  (4.46) 
ergibt. 
Der Unterschied zwischen beiden wird durch den Schlupf zwischen dem Riemen und den 
Scheiben während des Betriebes hervorgerufen und führt zur Verzögerung der getriebenen 
Scheibe [51]. Dabei ist die Schlupfgeschwindigkeit vψ gleich der Differenz der Trum-
geschwindigkeiten (Bild 4.22): 
leerlast v-vv =ψ .  (4.47) 
Das Schlupfen des Riemens relativ zur Scheibe und damit auch die Schlupfgeschwindigkeit 
richten sich an der Antriebsseite gegen die Drehrichtung und an der Abtriebsseite in Dreh-
richtung (Bild 4.22). 
 
                                                                vlast 
                                                                                                  vψ                      vψb 
                                                                                                                                  
                vψa                                                                                                                    
                                           ωa                                             ωb                                                                                           
      αwa                                   ra          
                                        Ma                                                      rb                                                              αwb 
                 dαw       dvψ                                                              Mb 
                             
                               
                                                                                                    
                                                              vleer                                    αrb 
 
Bild 4.22:  Geschwindigkeitsverteilung am Schlupfriemengetriebe 
(bei der Lastübertragung an der Belastbarkeitsgrenze) 
 
Weil die Scheiben und der Riemen mit der gleichen Geschwindigkeit durch den Einlaufkon-
taktpunkt laufen, kann der Schlupf ebenso auch durch die Umfangsgeschwindigkeiten der 
Scheiben ausgedrückt werden [51]. 
Die relative Geschwindigkeitsdifferenz zwischen Last- und Leertrum  wird als Schlupf be-
zeichnet: 
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== ψψ .  (4.48) 
Durch Einsetzen dieser Beziehung in Gl. (4.46) ergibt sich das effektive Übersetzungsver-
hältnis zu 
∆ggggge iiiiiii +=+=+≈= ψψψ )1(-1
1   .  (4.49) 
Der gesamte beim normalen Betrieb auftretende Schlupf (ohne Gleitschlupf) entsteht infol-
ge der Überlagerung von unterschiedlichen Schlupfarten: 
 
- Dehnschlupf                        ψε,                        
- Kippungschlupf    ψK,                     
- Spiralschlupf                       ψS. 
 
Die Schlupfarten werden nachfolgend behandelt. 
Dementsprechend kann auch die gesamte Übersetzungsänderung näherungsweise als 
Summe von einzelnen Übersetzungsänderungen berechnet  werden: 
i∆ =  i∆ε +  i∆K +  i∆S ,  (4.50) 
so dass für das effektive Übersetzungsverhältnis  
ie = ig (1+ ψε + ψk + ψs)  (4.51) 
geschrieben werden kann. Allerdings ist der Dehnschlupf in den meisten Fällen von über-
wiegender Größe und seine Berücksichtigung bei technischen Berechnungen meist ausrei-
chend [51]. 
 
 
4.2.1    Dehnschlupf 
 
Der Riemen hat, ungespannt, vorgespannt oder belastet, stets die gleiche Masse  
constALALLAm lastlastlast000 ==== ρρρ .  (4.52) 
Dabei bedeuten 
)1(LLLL 00,0 ε∆ +=+=   (4.53) 
die Länge des Riemens bei der Vorspannung und 
)1(LLLLL 0last,0,last εε∆∆ ++=++=   (4.54) 
die Riemenlänge unter Belastung. Der Riemenquerschnitt reduziert sich durch die Wirkung 
der Dehnung ε0 unter Berücksichtigung der Poisson-Zahl ν: 
 
4. Theoretische Grundlagen der Kraftübertragung in Riemengetrieben                               44 
 
2
00 )-1(AA νε= .  (4.55) 
Setzt man Gln. (4.53) und (4.55) in Gl. (4.52) ein, erhält man die Dichte des Riemens  
2
000 )1)(1/( νεερρ -+=   (4.56) 
im vorgespannten Zustand. Entsprechend der Bedingung der Gleichheit der durch einen 
beliebigen Querschnitt im gleichen Zeitraum laufenden Riemenmasse muss nach der Kon-
tinuitäts-Gleichung 
constvA
dt
dm
m === ρ&   (4.57) 
gelten. 
 
                                                              +ε              εlast 
         
                                                                                                                                                              vε                            
                       vε 
 
                                                     ωa                                                       ωb 
     αaw                                               ra                                                                                                         αbw 
                                                                                                              
                                             Ma                                                               rb 
                                                                                                                            Mb 
 
 
                                                           
                                                          - ε              εleer             ε0                               αbr 
 
Bild 4.23: Dehnungsverteilung am Schlupfriemengetriebe 
                                      unbelastet                                              belastet 
 
Für den Riemenquerschnitt A und die Dichte ρ gilt im Lasttrum 
( )20last 1AA νε-= ,  (4.58.a) 
( )( )20last 11 νεερρ -+=   (4.59.a) 
und im Leertrum 
( )20leer 1AA νε+= ,  (4.58.b) 
( )( )20leer 1-1 νεερρ += .   (4.59.b) 
Somit folgt im Zusammenhang mit Gl. (4.57) die Verhältnisgleichung 
 
( ) ( )εε -=+ 1
v
1
v leerlast .  (4.60) 
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Aus der Differenz der Trumgeschwindigkeiten 
ε
ε
ε +
=-=
1
2
vvvv lastleerlast   (4.61) 
folgt damit der Dehnschlupf 
last
leerlast
last v
vv
v
v -
== εεψ   (4.62) 
oder in anderer Schreibweise durch die Dehnung ausgedrückt: 
ε
ε
ψ ε +
=
1
2
.  (4.63) 
Infolge der unterschiedlichen Trumkräfte wird bei Lastübertragung das Lasttrum um 2ε 
stärker gedehnt als das Leertrum. Dadurch entsteht ein Dehnungsunterschied ε∆ zwischen 
beiden Trumen, der durch den Dehnschlupf innerhalb der Wirkumschlingungsbogen her-
vorgerufen wird (Bild 4.23). An der Antriebsscheibe nimmt die Riemendehnung beim Lauf 
vom Last- zum Leertrum ab, sodass damit die Riemengeschwindigkeit geringer als die 
Scheibengeschwindigkeit ist. Auf der Abtriebsscheibe nimmt die Riemendehnung beim 
Übergang vom Leer- zum Lasttrum zu, sodass der Riemen der Scheibe voraus läuft. Der 
Schlupf ist an beiden Scheiben gleich groß und kann mit Hilfe der Umfangskraft berechnet 
werden: 
EA2F
F2
lc2F
F2
1
2
u
u
TRu
u
+
=
+
=
+
=
ε
ε
ψε .  (4.64) 
Die relative Dehnung lässt sich durch die Riemenkonstante cR  oder durch EA ausdrücken: 
EA2
F
lc2
F u
TR
u ==± ε ,  (4.65) 
wobei Minuszeichen für das Leertrum und das Pluszeichen für das Lasttrum gilt. 
 
 
4.2.2    Kippungsschlupf 
 
Die Schubverformung der innen liegenden Reibungsschicht des Riemens führt unter Wir-
kung der zwischen Riemen und Scheibe entstehenden Reibkräfte zum Verkippungsschlupf 
an den Umschlingungen (Bild 4.24). Am Ruhebogen nimmt die Verkippung, beginnend von 
Einlaufpunkt an, auf beide Seiten ständig zu. Solange die lokale Schubspannung τ = µp am 
Riemenelement die Haftbedingung noch erfüllt, gilt 
A
F
A
Fp Rn 000 ==≥ µµτ .  (4.66) 
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Bis  zur  Grenzbedingung  p0µτ =              a                                                                   b 
erfolgt  die  Lastübertragung  durch                               
Haftreibung im Bereich der Ruhebö-                          αra                                    αwb     
gen.  Bei Zunahme  der Schubspan- 
nug über die Grenzbedingung hinaus 
kommt   es  zum  Dehnschlupf,  und                            na       Ma           Mb      nb                                
der Ruhebogen geht in den  Wirkbo-                                                          
gen über. Entlang der Wirkbögen ist                          αwa                                    αrb 
die Verkippung vom Aufbau der Reib- 
kräfte  abhängig.  Unter  der  Voraus- 
setzung  µ=const  verändert  sich die  
Schubspannung   τ  proportional  der           Bild 4.24: Entstehung des Kippungsschlupfes 
Pressung   p.  Bei  Vernachlässigung  
der Fliehkraftwirkung gilt für die Pressung                                 
αα br/)(Fp p=   (4.67) 
und damit für die Schubspannung 
)(F
br
( p αα
µ
ατ =) ,   (4.68) 
die ebenso wie die Presskraft Fp entsprechend der Eytelwein´schen Gleichung ansteigt 
µα
α
µ
ατ eF
br
( leer,p=) .  (4.69) 
Dabei ist α eine laufende Winkelkoordinate im Wirkbogen, die in Richtung der zunehmen-
den Riemenbelastung läuft. Verkippungen an beiden Seiten führen in Form von Kippungs-
schlupf zu einer geringfügigen Änderung der Übersetzung ins Langsame. 
 
 
4.2.3    Spiralschlupf  
 
Aufgrund der durch die Riemenkräfte hervorgerufenen Deformationen (Verkippung und 
Stauchung) ändert sich die Reibschichtdicke entlang der Umschlingung beim Lastlauf stän-
dig. Dadurch entsteht infolge des spiralförmigen Verlaufs der Zugfaser an der Umschlin-
gung der Spiralschlupf. Allerdings ist beim Keilriemen die Hauptursache dafür der Spirallauf 
an der Abtriebsseite – der so genannte Spiraleffekt, der im Abschnitt 4.1.2 behandelt wur-
de. 
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An der Abtriebsseite dringt  der Keilriemen  von der Leer- zur Lastseite allmählich  in die 
Keilrille ein. An der Antriebsseite hingegen dringt der Keilriemen sofort im Einlaufbereich in 
die maximale Rillentiefe vor und bleibt trotz der von der Last- zur Leerseite abnehmenden 
Zugstrangkräfte in der Keilrille haften (Selbsthemmung). Dieser Laufbahnunterschied zwi-
schen Ab- und Antriebsseite führt zur Änderung der Übersetzung ins Langsame. 
 
5. Synchronriemenantrieb mit übersetzungsgeregeltem Synchronriemengetriebe                                48
Schlupfriemen
Regler Verstellmechanismus
P P
Y
w
x
y
 
 
5.  Synchronriemenantrieb mit übersetzungsgeregeltem 
Schlupfriemengetriebe 
 
5.1  Prinzipieller Aufbau des Synchronriemenantriebes 
mit Schlupfriemen 
 
Ausgangspunkt für die Entwicklung des Synchronriemenantriebes mit Schlupfriemen als 
Übertragungselement sind die bekannten Eigenschaften der Riemengetriebe:  
 
• Zahnriemen weisen als Überträger synchroner Bewegung bei stark veränderlichen 
Betriebsbedingungen (Belastungen) und Überlastungen keine optimalen Betriebs-
eigenschaften auf. 
• Im Gegensatz zum Zahnriemen haben Schlupfriemen ein größeres Belastungs-
vermögen und sind auch bei stark veränderlichen Belastungen gut geeignet. Aller-
dings übertragen sie die Bewegung nicht synchron. 
 
Aufgrund der oben genannten Fakten ist die Idee entstanden, bei der Übertragung syn-
chroner Bewegungen mit instabiler Belastung den Schlupfriemen als Übertragungsele-
ment zu verwenden. Die unvermeidliche Asynchronität der Übertragung durch Schlupf-
riemen wird dabei mit einer Übersetzungsregelung durch Radienänderung des Riemen-
laufs an den Scheiben ausgeglichen. Im Bild 5.1. ist das Funktionsprinzip des Synchron-
riemenantriebes mit Schlupfriemen als Übertragungselement schematisch dargestellt. 
 
 
 
 
 
 
P – Übertragungsleistung,  
w – Führungsgröße (Sollwert der Synchronisationsgenauigkeit), 
x – Regelgröße (Information über die momentane Synchronisationsgenauigkeit), 
y – Regelausgangsgröße (z.B. momentan notwendige Verstellgröße an den Scheiben), 
Y – Stellgröße (Verstellung)  
Bild 5.1: Schematische Darstellung von Synchronriemenantrieben 
mit Schlupfriemen als Übertragungselement 
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Das hier dargestellte Konzept für Synchronriemenantriebe hat ein Zugmittelgetriebe mit 
höherer Belastbarkeit und Lebensdauer zum Ziel, das für die zuverlässige Übertragung 
synchroner Bewegungen, besonders bei instabilen (schwankenden) Belastungen geeig-
net ist. Da das kraftschlüssige Zugmittel die Rolle des Belastungsträgers spielt, wird die 
höhere Belastbarkeit, Zuverlässigkeit und Lebensdauer der Getriebe, besonders beim 
instabilen Betrieb und bei Überlastungen gesichert. Die Sychronität der Übertragung wird 
dabei durch die Übersetzungsregulierung, die dem von der Belastung abhängigen 
Schlupf proportional sein muss, realisiert. Das heißt, der bei der Lastübertragung am 
kraftschlüssigen Riemen entstehende Schlupf wird durch entsprechende Übersetzungän-
derung kompensiert. Der in der prinzipiellen Darstellung gezeigte Synchronriemenantrieb 
mit Schlupfriemen (Bild 5.1) besteht aus dem Schlupfriemen als Belastungsträger, der 
Regeleinheit und dem Verstellmechanismus. Für die Regelung der Übersetzung wird die 
Synchronisationsgenauigkeit von dem Regler ständig überwacht. Bei Laständerung ergibt 
sich die Stellgröße y aus dem Vergleich von Regelgröße x und Sollwert w. Entsprechend 
der Stellgröße y wird die Verstellung an den Scheiben des Schlupfriemens durch einen 
Verstellmechanismus realisiert. Die Übersetzungsänderung am Schlupfriemen kann auf 
bekannte Weise z.B. beim Keilriemen durch die axiale Verstellung der Kegelscheiben 
durchgeführt werden. Das Funktionsprinzip der Regel- und Verstelleinheiten kann me-
chanisch, hydraulisch, pneumatisch oder auch elektronisch sein. 
 
 
5.2 Synchronriemenantrieb mit parallelgeschaltetem 
Schlupf- und Zahnriemengetriebe*  
 
Auf Grund des vorgeschlagenen Funktionsprinzips wurde ein kombinierter Synchronrie-
menantrieb mit mechanischer Regulierung der Schlupfriemenübersetzung als Ausfüh-
rungsbeispiel entworfen, wobei als Hauptbelastungsträger der Keilriemen mit verstellba-
ren Kegelscheiben zum Variieren der Übersetzung und als Messelement der Zahnriemen 
verwendet wurde. In Bild 5.2. ist das Funktionsprinzip des kombinierten Synchronriemen-
antriebes schematisch dargestellt.  
*Zur Entlastung eines Zahnriemengetriebes kann die Parallelschaltung eines Schlupfriemengetriebes mit 
konstanter Übersetzung genutzt werden. Dabei muss die Übersetzung am Schlupfriemen um den bei typi-
scher Belastung auftretenden Schlupf von dem des Zahnriemengetriebes abweichen. Allerdings ist bei Be-
lastungsabfall ein Blindleistungsfluss und eine daraus resultierende Lebensdauerreduzierung die Folge. 
Dieser Aufbau wird im Prüfstandbau zur energiesparenden Lebensdauerprüfung von Getrieben im „Ener-
giekreislauf“ genutzt, wird aber in der vorliegenden Arbeit nicht behandelt. 
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                                                                                           PZ                      x 
                                                                                             
                                                            r                                                                          PZ 
P – Gesamtbelastung 
PK  bzw. PZ – Übertragungsleistung durch Keilriemen bzw. Zahnriemen 
x – Regelgröße (Keilriemenbelastung) 
r – Rückführgröße (Zahnriemenbelastung) 
w – Führungsgröße (Axiales Kräftegleichgewicht) 
e – Regeldifferenz (Axiale Kräftedifferenz) 
y – Regelausgangsgröße (Axiale Kraft) 
Y – Stellgröße (Verdrehung bzw. axiale Verschiebung) 
 
Bild 5.2: Schematische Darstellung des Synchronriemenantriebes mit 
Schlupfriemen als Hauptbelastungsträger und Zahnriemen als Messelement 
 
Als formschlüssiges Zugmittel überwacht der Zahnriemen indirekt und ständig die Syn-
chronität des gesamten Getriebes und registriert jede momentan auftretende Asynchroni-
tät. Bei plötzlicher Verringerung der Keilriemenbelastung (Regelgröße x) infolge des 
Schlupfes reagiert der Zahnriemen (hier als Messelement)  mit einer Zunahme der Zahn-
riemenbelastung (Rückführgröße r). Dabei wird unter Wirkung der Rückführgröße r das 
axiale Kräftegleichgewicht (Führungsgröße w) am Verstellmechanismus (hier als Ver-
gleichsglied) gestört. Daraufhin entsteht ein axiale Kräftedifferenz (Regeldifferenz e), d.h. 
eine axiale resultierende Kraft (Regelausgangsgröße y) am Verstellmechanismus, der als 
Regler wirkt. Unter Wirkung der Regelausgangsgröße wird die Kegelscheibe des Ver-
stellmechanismus (hier als Steller) verschoben (Stellgröße Y). Dies führt zur Einstellung 
der notwendigen Übersetzung am Keilriemen, sodass der Regelvorgang mit einem neuen 
Belastungsgleichgewicht im System beendet ist.  
 
Eine prinzipielle Darstellung des Synchronriemenantriebes mit dem Keilriemen als Haupt-
belastungsträger und dem Zahnriemen als Messelement ist im Bild 5.3 gezeigt. 
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Die Keilriemenscheibe an der Antriebsseite besteht aus einer mit der Welle 1 fest verbun-
denen Hälfte 2 und einer axial beweglichen Hälfte 3 (Bild 5.3.a). Um die nötigen Spreiz-
kräfte am Keilriemen 4 zu erzeugen, wird die bewegliche Scheibenhälfte mit Druckfedern 
5 belastet. Zwischen der Zahnscheibe 6 und der beweglichen Kegelscheibe sind an der 
Peripherie auf dem Radius rv mindestens drei gleichmäßig verteilte Verstellelemente 8 
befestigt. Sie weisen keilförmige, unter dem Winkel δ zur Umlaufbahn stehende Kontakt-
auflaufflächen auf und bilden zusammen ein quasi „mehrgängiges Gewinde-Auflauf-
element“ (Bild 5.4). Die Verstellelemente können einseitig wirken (Bild 5.4.a), sodass die 
Funktion nur in einer Drehrichtung möglich ist, oder auch beidseitig (Bild 5.4.b) wirksam 
sein. Um die Reibkräfte an den Kontaktoberflächen zu reduzieren, ist die Gestaltung mit 
Kugeln oder Rollen zu empfehlen (Bild 5.4.c). Die Zahnscheibe 7 ist relativ zu Welle frei 
drehbar. Die Bewegung bzw. Belastung der Zahnscheibe 7 wird durch die Verstellele-
mente von der Keilscheibe her eingeleitet, das heißt, die Zahnscheibe wird von der Keil-
scheibe durch die Verstellelemente mitgetragen. 
 
 
 
 
 
 
 
 
               a                                                              b 
 
Bild 5.3: Prinzipielle Darstellung des kombinierten Synchronriemenantriebes 
a – Antriebsseite;       b - Abtriebsseite 
 
                          δ 
 
 
 
                        
                                   a                                  b                             c 
Bild 5.4: Konstruktive Gestaltung der Verstelleinheit 
a – einseitig;   b – zweiseitig;   c – mit Kugeln (Rollen) 
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Die Abtriebsseite besteht aus den auf der Welle 1 befestigten Keil-  und Zahnscheiben, 
wobei die Keilscheibe entweder verstellbar (Bild 5.3.b)  oder unverstellbar (hier nicht dar-
gestellt) sein kann. Eine verstellbare Keilscheibe ist konstruktiv ebenso wie die Keilschei-
be auf der Antriebsseite gestaltet; bei der unverstellbaren Keilscheibe sind die Welle 1 
und die Scheibenhälften 2 und 3  fest miteinander verbunden.  
 
Das Funktionsprinzip des Antriebes ist folgendermaßen zu beschreiben: Beim Lastaufbau 
entsteht am Keilriemen proportional zur Belastung der Schlupf. In Folge dessen läuft der 
Keilriemen dem Zahnriemen nach, was zur Entlastung des Keilriemens (Regelgröße x) 
und zur Spitzenbelastung des Zahnriemens (Rückführgröße r) führt. Die Zunahme der 
Zahnriemenbelastung (Umfangkraft) ergibt eine Störung des axialen Kräftegleichgewich-
tes (Führungsgröße w) an den Verstellelementen. Unter Wirkung der resultierenden axia-
len Kraft (Regelausgangsgröße y) verschieben sich die Verstellelemente entlang der Auf-
laufkontaktoberflächen. Damit wird die bewegliche Kegelscheibe in Richtung der festen 
Kegelscheibe axial verschoben (Stellgröße Y). Dies führt zur Vergrößerung des Lauf-
durchmessers an der Antriebsseite. Bei verstellbarer Abtriebsseite nimmt der Abtriebs-
laufradius unter die Wirkung der zunehmenden Riemenverspannung gleichzeitig ab, dass 
heißt, die Übersetzung am Keilriemen ändert sich. Diese Verstellung dauert so lange an, 
bis sich die effektive Übersetzung am Keilriemen der geometrischen 
Übersetzung am Zahnriemen angeglichen hat. 
Neben der Regulierungs- und Messfunktion trägt der Zahnriemen einen relativ kleinen 
Anteil der Belastung mit. 
 
 
5.3  Theoretische Untersuchungen 
am kombinierten Synchronriemenantrieb 
 
5.3.1  Berechnung des Verstellverhaltens 
 
Im Bild 5.5 ist der prinzipielle Aufbau eines kombinierten Synchronriemengetriebes dar-
gestellt. Dabei bedeuten 
                                         K:  Keilriemen, 
Z:  Zahnriemen, 
VE: Verstellelement. 
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                                        Ma        Kaφ                                                                                                        Mb 
               rKa0                                                                                                                                                                     rKb0 
 
  K 
 
                                                                                  VE  
  Z 
                                                           rv                                                                                                                                 
                rZa                                                                                   a                                                             bφ                    rZb 
Bild 5.5: Kombinierter Synchronriemenantrieb 
 
Für die nachfolgenden Berechnungen wird der „Verstellwinkel“ ∆φ  eingeführt, der als Diffe-
renz zwischen der Momentanstellung Zaφ  der Antriebszahnriemenscheibe und der Mo-
mentanstellung Kaφ  der Antriebskeilriemenscheibe ausgedrückt werden kann: 
ZaKa - φφφ∆ =  (5.1) 
Zu Beginn des Verstellvorgangs (t = 0) ist der Verstellwinkel φ∆=0.  
Für den Zahnriemen als synchrones Übersetzungselement beträgt das Übersetzungsver-
hältnis  
Zb
Za
Zb
Za
Zb
Za
Z t
t
i
φ
φ
φ
φ
ω
ω
=== . 
Wegen KbZb φφ =  an der Abtriebsseite gilt mit obiger Gleichung 
ZKbZZbZa ii φφφ ==  
                                                                                                  δ 
                                                                                                
                                               rKa∆ 
                                                                                                        
                                                γ                                             u∆ 
                                                         xKa∆ 
                                                                                                                    rv 
                                                                                         φ∆ 
                                                                                          
                               rKao 
                                                                                                    ωKa 
 
 
Bild 5.6: Antriebsscheibensegment  
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und somit für den Verstellwinkel 
ZKbKa i- φφφ∆ = . 
Es wird angenommen, dass der Antrieb infolge der großen Trägheitsmassen und der 
Drehzahlabhängigkeit des Antriebsmomentes mit nahezu konstanter Winkelgeschwindig-
keit umläuft. Unter der Voraussetzung constKaKa == ωφ&  gilt 
∗∫== dti-ti- t
0
KbZKaZKbKa∆ φωφφφ & . (5.2) 
Der effektive Radius des Keilriemens auf der Antriebsriemenscheibe rKa setzt sich aus 
einem konstantem Anteil rKa0 und einem kleinen veränderlichen Anteil rKa∆ zusammen 
rKa = rKa0 + rKa∆. 
Entsprechend der geometrischen Zusammenhänge der Verstelleinheit (Bild 5.6) wird vor-
ausgesetzt, dass der veränderliche Anteil rKa∆ stets dem Verstellwinkel ∆φ  proportional ist: 
δγ
φ∆∆ cot)2/tan(2
r
r vKa =  (5.3) 
Durch Gleichsetzen der Gleichungen (5.3) und (5.2) ergibt sich ohne Berücksichtigung 
von Trägheits- und Reibungseffekten die Regelgleichung: 
)dti-t(
cot)2/tan(2
rr
t
0
KbZKa
v
∆Ka ∫ ∗= φωδγ & .  (5.4) 
Die Ableitung nach der Zeit liefert für die Radialverstellgeschwindigkeit des Keilriemens 
an der Antriebsseite die Differenzialgleichung 1. Ordnung  
)i-(
cot)2/tan(2
r
r KbZKa
v
Ka φωδγ∆
&& = .  (5.5) 
Bei Lastübertragung tritt infolge der unvermeidlichen Lastdehnung des Keilriemens Dehn-
schlupf auf: 
Ka
KbKa
v
v-v
=ψ .  (5.6) 
Daraus ergeben sich die Geschwindigkeiten an der Keilantriebs- und Keilabtriebsscheibe 
zu 
)rr(v Ka0KaKaKa ∆ω +=  (5.7.a) 
und 
)r-r(v Kb0KbKbKb ∆φ&= ,  (5.7.b) 
wobei sich vKa und vKb auf den Einlaufpunkt des Keilriemens an der An- bzw. Abtriebs-
scheibe beziehen: 
vKa = vlast;     vKb = vleer. 
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Unter Berücksichtigung der Gleichungen (5.7) und (5.6) ergibt sich mit rKb0 = iZ rKa0 die 
Winkelgeschwindigkeit der Keilriemen-Abtriebsscheibe 
)-1(
r-ri
rr
Kb0KaZ
Ka0Ka
KaKb ψωφ
∆
∆+=& .  (5.8) 
Im Fall  IrKb0 – rKa0 I << a und unter der Voraussetzung, dass die auf die Kegelscheibe 
wirkenden axialen Federkräfte an der An- und Abtriebsseite gleich groß sind, gilt nähe-
rungsweise [50] 
rKa∆ = rKb∆ = r∆ .  (5.9) 
Somit folgt aus Gleichung (5.8) 
)-1(
r-ri
rr
0KaZ
0Ka
KaKb ψωφ
∆
∆+=& ,  (5.10) 
sodass sich durch Einsetzen in Gleichung (5.5) die axiale Verschiebungsgeschwindigkeit 
der Kegelscheibe 
))-1(
r-ri
rr
i-1(
cot)2/tan(2
r
r
0KaZ
0Ka
Z
Kav ψ
δγ
ω
∆
∆
∆
+
=&   (5.11) 
ergibt. Liegt ausschließlich Dehnschlupf vor, kann der Schlupf Ψ durch die beim Riemen-
umlauf auftretende zyklische Riemendehnungs-Amplitude ε ausgedrückt werden: 
ε
ε
ψ
+
=
1
2
,  (5.12) 
wobei näherungsweise 
ε
ε
εψ 2-1
1
-1-1 ≈+=   (5.13) 
geschrieben werden kann.  
Unter der Annahme, dass für das Spannungs-Dehnungs-Verhalten des Keilriemens das 
Hookesche Gesetz gilt, folgt für die der Vorspannungsdehnung ε0 überlagerte zyklische 
Dehnungs-Amplitude 
EAr2
M
EAr2
M
EA2
F
0Kb
b
0Ka
au ≈≈=ε .  (5.14) 
Durch Einsetzen in Gl. (5.13) ergibt sich  
EAri
M-EAri
EAr
M-EAr
EAr
M
-1-1
0KaZ
b0KaZ
Kb0
b0Kb
Kb0
b ===ψ ,  (5.15) 
sodass durch nochmaliges Einsetzen in Gl. (5.11) für die axiale Verschiebungsgeschwin-
digkeit der Kegelscheibe  
)
)r-ri(EAr
)M-EAri)(rr(
-1(
cot)2/tan(2
r
r
0KaZ0Ka
b0KaZ0KaKav
∆
∆
∆ δγ
ω +
=&   (5.16) 
 
5. Synchronriemenantrieb mit übersetzungsgeregeltem Synchronriemengetriebe                                56
 
geschrieben werden kann.  
Entsprechend (Bild 5.6) sind Axialverstellung 
2
tanr2x
γ
∆∆ = ,  (5.17) 
Umfangsverstellung  
δ∆∆ cotxu =   (5.18) 
und Winkelverstellung 
vr
u∆
∆φ =   (5.19) 
zu ermitteln. Für die Winkeldifferenz zwischen der Zahnscheibe und der Keilriemenschei-
be auf der Antriebsseite und ihre Zeitableitung gelten unter der Voraussetzung einer kon-
stanten Winkelgeschwindigkeit an der Antriebswelle ωKa=const die folgenden Zusam-
menhänge: 
KbZKa i-t φωφ∆ =  
KbZKa i- φωφ∆ && =     bzw.   
Z
Ka
Kb i
- ∆φωφ
&& =  
Z
Kb i
- ∆
φ
φ
&&&& =   (5.20) 
Setzt man die letzte Beziehung für Kbφ&  in Gl. (5.10) ein, folgt daraus 
)-1)(rr(i)r-ri)(-( 0KaZKa0KaZKa ψωφω ∆∆∆ +=& .  (5.21) 
Außerdem existiert der geometrische Zusammenhang (5.3). Mit Gl. (5.9) gilt somit: 
)-1)(
cot)2/tan(2
r
r(i)
cot)2/tan(2
r
-ri)(-( v0KaZKa
v
0KaZKa ψδγ
φω
δγ
φφω ∆∆∆ +=& . 
    (5.22) 
Bei Berücksichtigung des Trägheitsmomentes um die Achse der Abtriebsscheiben Jb,red  
(Bild 5.5) ist das Moment bred,bJ φ&&  zu Mb zu addieren. Anstelle von (5.15) gilt dann 
  
EAr
J-M-EAr
EAr
JM
-1-1
Kb0
bredb,b0Kb
Kb0
bred,bb φφψ
&&&&
=
+
=   (5.23) 
und mit Gl. (5.20) 
EAri
i
J
M-EAri
EAr
i
J
M-EAr
-1
Ka0Z
Z
redb,
b0KaZ
Kb0
Z
red,b
bKb0
∆∆ φφ
ψ
&&&&
+
=
+
= .  (5.24) 
 
Durch Einsetzen in Gl. (5.22) entsteht die Differenzialgleichung  
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.
EAri
i
J
M-EAri
)
cot)2/tan(2
r
r(i)
cot)2/tan(2
r
-ri)(-(
0KaZ
Z
red,b
b0KaZ
v
0KaZKa
v
0KaZKa
∆
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φ
δγ
φω
δγ
φφω
&&
&
+
+=
 
(5.25) 
Sie kann unter der Voraussetzung 1;1;1 <<<<<< ∆∆∆ φφφ &&&  linearisiert werden, d.h. alle 
Produkte dieser Glieder werden vernachlässigt, wobei nach entsprechenden Umformun-
gen die Differenzialgleichung 2. Ordnung mit variablem Koeffizienten 
 
0Mi-
cot)2/tan(r2
)M-)i1(EAr(ri
EAriJ bZKa
0Ka
bZ0KavZKa
0Ka
2
Zred,bKa =
+
++ ω
δγ
ω
φφωφ ∆∆∆ &&&   (5.26) 
entsteht, wenn das Drehmoment an der Abtriebsseite MKb variabel ist. Wird die Träg-
heitswirkung im Vergleich zu MKb vernachlässigt, gilt 
 
0Mi-
cot)2/tan(r2
)M-)i1(EAr(ri
EAri bZKa
0Ka
bZ0KavZKa
0Ka
2
Z =
+
+ ω
δγ
ω
φφ ∆∆& .  (5.27) 
Als Lösung der letzten Gleichung ergeben sich die Bewegungsgrößen: 
Winkelverstellgeschwindigkeit 
 
δγ
ω
φ
ω
φ ∆∆ cot)2/tan(EAri2
)M-)i1(EAr(r
-
EAri
M
2
0KaZ
bZ0KavKa
0KaZ
bKa +=&  
Winkelverstellung 
)e-1(
)M-)i1(EAr(r
cot)2/tan(Mr2 tcot)2/tan(EAri2
)M-)i1(EAr(r
-
bZ0Kav
b0Ka 2 0KaZ
bZ0KavKa
δγ
ω
∆
δγ
φ
+
+
= .  (5.28) 
 
Dementsprechend erhält man für die axiale Verschiebung x∆ 
 
)e-1(
M-)i1(EAr
)2/tan(Mr2
cot
r
x
t
cot)2/tan(EAri2
)M-)i1(EAr(r
-
bZ0Ka
b0Kav 2 0KaZ
bZ0KavKa
δγ
ω
∆∆
γ
δ
φ
+
+
== .  (5.29) 
Die Gleichungen (5.28) und (5.29) gelten für kombinierte Synchronriemengetriebe mit 
verstellbarer An- und Abtriebsseite.  
Bei unverstellbarer Abtriebsseite gilt anstatt Gl. (5.9) 
rKb∆ = 0;  rKa∆ = 2r∆;  δγ
φ∆
∆
∆ cot)2/tan(4
r
2
r
r vKa == . 
Durch analoges Vorgehen bei der Herleitung der Zusammenhänge, Gln. (5.10) bis (5.26),  
für diesen Fall ergibt sich anstelle (5.26) 
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0Mi-
cot)2/tan(r4
)M-EAri(ri
EAriJ bKaZ
0Ka
b0KaZvZKa
0Ka
2
Zred,bKa =++ ωδγ
ω
φφωφ ∆∆∆ &&&   (5.30) 
 
und nach Vernachlässigung der Trägheitswirkung im Vergleich zu Belastung MKb die Dif-
ferenzialgleichung 
0Mi-
cot)2/tan(r4
)M-EAri(ri
EAri bKaZ
0Ka
b0KaZvZKa
0Ka
2
Z =+ ωδγ
ω
φφ ∆∆& .  (5.31) 
Die Lösung dieser Gleichung stellt das Verstellverhalten des kombinierten Synchronrie-
menantriebes mit unverstellbarer Abtriebsseite dar: 
Winkelverstellgeschwindigkeit 
δγ
ω
φ
ω
φ ∆∆ cot)2/tan(EAri4
)M-EAri(r
-
EAri
M
2
0KaZ
b0KaZvKa
0KaZ
bKa=& , 
Winkelverstellung 
)e-1(
)M-EAri(r
cot)2/tan(Mr4 tcot)2/tan(EAri4
)M-EAri(r
-
b0KaZv
b0Ka 2 0KaZ
b0KaZvKa
δγ
ω
∆
δγ
φ = ,  (5.32) 
Axialverschiebung 
)e-1(
M-EAri
)2/tan(Mr4
cot
r
x
t
cot)2/tan(EAri4
)M-EAri(r
-
b0KaZ
b0Kav 2 0KaZ
b0KaZvKa
δγ
ω
∆∆
γ
δ
φ == .  (5.33) 
 
 
5.3.2  Berechnung der axialen Verschiebung und der Verstellwinkel  
 
Der erste Faktor der Gleichung (5.33) stellt die Axialverschiebung nach beendeter Ver-
stellung bei unverstellbarer Abtriebsseite dar 
a0Ka
a0Ka
b0KaZ
bKao
2M-EAd
)2/tan(Md4
M-EAri
)2/tan(Mr4
X
γγ
∆ == .  (5.34) 
 
 
 
Bild 5.7: Axiale Verschiebung 
             nach Gleichung (5.34) 
EA = 100 000 N, 
 dKa0 = 180 mm, 
rv = 85 mm, γ = 36° 
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Für den Verstellwinkel kann durch Gleichsetzen der Gln. (5.18) und (5.19)  
δΦ ∆∆ cotr
X
v
=  (5.35) 
geschrieben werden. Unter Berücksichtigung der Gl. (5.34) ergibt sich auch hier die Ab-
hängigkeit vom übertragenen Drehmoment M 
)2M-EAd(r
cot)2/tan(Md4
a0Kav
aKao δγΦ∆ = .  (5.36) 
Dieser Zusammenhang zwischen Verstellwinkel, Steigungswinkel und Drehmoment ist im 
Bild 5.8 dargestellt. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.8: Verstellwinkel 
nach Gleichung (5.36) 
EA = 100 000 N, dKa0 = 180 mm, rv = 85 mm,  γ = 36° 
 
Die Herleitung der Gleichungen (5.34) und (5.36) wurde unter der Voraussetzung durch-
geführt, dass die gesamte Belastung beim Lastlauf durch den Keilriemen fließt und der 
Zahnriemen leer läuft. 
Um die prozentuale Belastungsverteilung zwischen den beiden Riemenarten zu berück-
sichtigen, wird in den Gln. (5.34) und (5.36) das Gesamtmoment Ma durch 
MMM rel,KK =  (5.37) 
ersetzt. Dadurch ergibt sich die axiale Verschiebung zu 
 
M2M-EAd
)2/tan(MMd4
2M-EAd
)2/tan(Md4
X
relK,0Ka
rel,K0Ka
K0Ka
K0Ka γγ
∆ ==   (5.38) 
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Bild 5.9: Axiale Verschiebung nach Gleichung (5.38) 
EA = 100 000 N, dKa0 = 180 mm, rv = 85 mm,  γ = 36° 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.10: Verstellwinkel nach Gleichung (5.39) 
EA = 100 000 N, dKa0 = 180 mm, rv = 85 mm,  γ = 36° 
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und der Verstellwinkel zu 
 
vrelK,0Ka
rel,K0Ka
vK0Ka
K0Ka
r)M2M-EAd(
cot)2/tan(MMd4
r)2M-EAd(
cot)2/tan(Md4 δγδγ
Φ∆ == .  (5.39) 
 
In den Bildern 5.9 und 5.10 sind die Zusammenhänge gemäß Gln. (5.38) und (5.39) dar-
gestellt. Dabei ist zu beachten, dass der Anteil der Keilriemenbelastung vom Steigungs-
winkel δ abhängt und demzufolge auch die axiale Verschiebung eine Funktion des Ge-
samtmomentes und des Steigungswinkels ist: 
X∆ = f (M; δ).    
Die Belastungsanteile des Keilriemens MK und des Zahnriemens MZ werden im nächsten  
Abschnitt erläutet. 
 
 
5.3.3   Berechnung der Riemenbelastungsanteile  
 
Die Berechnung der Riemenbelastungsanteile am kombinierten Synchronriemenantrieb 
wird für den Fall der unverstellbaren Abtriebsseite durchgeführt. 
Nimmt man an, dass sich beim Leerlauf die bewegliche Kegelscheibe an der Antriebssei-
te unter der Wirkung der axialen Kräfte im Gleichgewicht befindet (Bild 5.11.a) 
AF00AK FF = ,    (5.40) 
dann entstehen im Stillstand bzw. Leerlauf keine Kräfte an den Verstellelementen: 
0F 0AZ = .                                                                                                       X∆                     
Der beim Lastaufbau am Keilriemen          
auftretende Schlupf  führt  zu  einem                FAK0                               FAK                    FAZ 
Übersetzungsunterschied  zwischen     
den  Riemenarten.  Dadurch entste-                                                                         
hen an der Verstelleinheit Kräfte, die                                                                               FAF 
im  Bild  5.12  dargestellt  sind.  Eine                                             FAF0 
Spitzungsbelastung des Zahnriemens 
ist die Folge.                                                       a                                    b 
 
                                                             Bild 5.11: Kräftegleichgewicht an der Kegelscheibe  
                                                                    a - beim Leerlauf;     b – nach der Verstellung 
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                                 δ                        FuZ                                                 
                                            
                                             Fu                Fres 
                                                                    FN 
       FAK - FAF                   FR                                    FAZ        
                              FA                              FA 
                                                       FR                                           
                           FN                                                               
                          Fres            Fu                                              Bild 5.12: Kraftwirkung am 
                                   FuZ                                                  Verstellelement (Draufsicht) 
 
Unter der Wirkung der an den Verstellelementen entstandenen Axialkraft FAZ gerät  die 
Kegelscheibe aus dem Gleichgewicht und verschiebt sich zur Keilriemenseite hin. Infolge 
der Verstellung ändern sich die auf die Kegelscheibe wirkenden Axialkräfte folgender 
maßen: 
∆AK0AKAK FFF +=  (5.41.a) 
∆AF0AFAF F-FF = . (5.41.b) 
Die Verstellung dauert solange an, bis der neue Gleichgewichtszustand erreicht ist (Bild 
5.11.b): 
AFAZAK FFF += .  (5.42) 
Als Folge des Verstellvorganges verteilt sich die gesamte Belastung auf den Keil- und 
den Zahnriemen: 
uZuKu FFF += ,  (5.43) 
wobei die durch den Keilriemen übertragene Belastung entsprechend Gl. (4.22.a) beim 
optimalen Keilriemenbetrieb αr = 0 und i = 1,0   
)2/cos(
F2
F AKuK γ
µ
=   (5.44) 
beträgt. Die durch den Zahnriemen übertragene Belastung ergibt sich gemäß Bild 5.12 
aus der Beziehung 
δµδ sin1FsinFF 2vNresuZ +== ,   
in der die am Verstellelement wirkende Normalkraft 
δµδ sin-cos
F
F
v
AZ
N =  
aus dem Kräftegleichgewicht in x-Richtung entwickelt wird. Dadurch kann für die durch 
den Zahnriemen fließende Umfangskraft  
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δµ
δµ
tan-1
tan1
FF
v
2
v
AZuZ
+
=  (5.45) 
geschrieben werden. Durch Einsetzen der Gln. (5.44) und (5.45) in Gl. (5.43) erhält man 
die Gesamtumfangskraft 
δµ
δµ
γ
µ
tan-1
tan1
F
)2/cos(
2
FF
v
2
v
AZAKu
+
+= .  (5.46) 
Berücksichtigt man noch Gl. (5.42) ergibt sich  
)2/cos(
2
F
)tan-1)(2/cos(
)2/cos(tan1)tan-1(2
F
tan-1
tan1
F
)2/cos(
2
)FF(F
AF
v
2
vv
AZ
v
2
v
AZAFAZu
γ
µ
δµγ
γδµδµµ
δµ
δµ
γ
µ
+
++
=
=
+
++=
 
als Gesamtumfangskraft bzw. durch Umstellung die vom Zahnriemen erzeugte und auf 
die Kegelscheibe wirkende Axialkraft 
 
δγµδµµ
δµµγ
/2)tancos(1)tan-1(2
)tan-1)(F2-)2/cos(F(
F
2
vv
vAFu
AZ
++
= .  (5.47) 
 
Auch die vom Keilriemen erzeugte und auf die Kegelscheibe wirkende Axialkraft 
 
2
cos
/2)tancos(1)tan-1(2
tan1F)tan-1(F
F
2
vv
2
vAFvu
AK
γ
δγµδµµ
δµδµ
++
++
=   (5.48) 
 
erhält man aus den Gln. (5.47) und (5.42) durch analoge Vorgehensweise. 
Nach dem Einsetzen von Gl. (5.47) bzw. Gl. (5.48) in Gl. (5.45) bzw. Gl. (5.44) ergeben 
sich die als Umfangskräfte durch den Zahnriemen fließende Belastung  
 
)2/cos(tan1)tan-1(2
tan1)F2-)2/cos(F(
tan-1
tan1
FF
2
vv
2
vAFu
v
2
v
AZuZ
γδµδµµ
δµµγ
δµ
δµ
++
+
=
+
=  (5.49) 
 
und durch den Keilriemen fließende Belastung  
 
)2/cos(tan1)tan-1(2
tan1F)tan-1(F
2
)2/cos(
2
FF
2
vv
2
vAFvu
AKuK
γδµδµµ
δµδµ
µ
γ
µ
++
++
== .  (5.50) 
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In der folgenden Berechnung werden die von Federn erzeugten und auf die Kegelscheibe 
wirkenden Axialkräfte ermittelt. Beim Leerlauf entsprechend der Gln. (5.40), (4.17) und 
(4.25) ergibt sich 
)2/tan(4
2
1-e
1e
F
cos)2/tan(4
2
FFF
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
)2-(
uKK,0,ver0AK0AF γ
βπ
βγ
βπ
γ
βπµ
γ
βπµ
±+
=
±
== ,  (5.51) 
wobei „+“ für α > π und „-„ für α < π gilt. 
Die optimale Verspannkraft muss beim Lastlauf auf den Keilriemen wirken, das heißt, die 
Verstellung verursacht eine zusätzliche Dehnung des Keilriemens. Deshalb wird beim 
Stillstand der Keilriemen gemäß Gl. (4.4) um den Wert  
β∆∆ cosF2F d,0,ver =  
weniger vorgespannt. Dieser Betrag entspricht der Vorspannungszunahme infolge der 
Verstellung. Mit Berücksichtigung der zusätzlichen Dehnung infolge der Verstellung  
EA
F
L
l d∆∆
∆ε ==  
erhält man für die zusätzliche Dehnkraft am Riemen 
L
EA)2(r
L
EAl
Fd
βπ∆∆
∆
±
==  
und für den Vorspannungsanstieg 
L
cosEA)2(r2
F ,0,ver
ββπ∆
∆
±
= , 
wobei „+“ für α > π und „-„ für α < π gilt. 
Mit zunehmender Vorspannung nimmt auch die auf die Kegelscheibe wirkende Axialkraft 
nach Gl. (4.17) zu. Unter Berücksichtigung der letzten Gleichung ergibt sich die Axial-
kraftzunahme infolge der Verstellung 
)2/tan(L2
EA)2(r
cos)2/tan(4
2
FF
2
,0,verA γ
βπ
βγ
βπ ∆
∆∆
±
=
±
= . 
 
Durch Beachtung der Laufradienzunahme an der Antriebsseite infolge der Verstellung, 
Gln. (5.17) und (5.34), 
K0Ka
K0Ka
2M-EAd
Md2
r =∆  
erhält man 
)2/tan()2M-EAd(L2
EA)2(d
FF
K0Ka
22
0Ka
uKA γ
βπ
∆
±
= , 
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sodass die Gleichung (5.51) die Form  
)2/tan()2M-EAd(L2
EA)2(d
F-
)2/tan(4
2
1-e
1e
FF
K0Ka
22
0Ka
uK
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
)2-(
uK0AF γ
βπ
γ
βπ
γ
βπµ
γ
βπµ
±±+
=   
annimmt.  
Mit Berücksichtigung von Gl. (5.38) ergibt sich die axiale Federkraftabnahme infolge der 
Verstellung zu 
K0Ka
2
0KaF
uKFAF 2M-EAd
)2/tan(dc2
FXcF
γ
∆∆ == .  (5.52) 
Setzt man die beiden letzten Gleichungen in Gl. (5.41.b) ein, folgt die axiale Federkraft 
beim Lastlauf 
K0Ka
2
0KaF
uK
K0Ka
22
0Ka
uK
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
)2-(
uKAF
2M-EAd
)2/tan(dc2
F-
-
)2/tan()2M-EAd(L2
EA)2(d
F-
)2/tan(4
2
1-e
1e
FF
γ
γ
βπ
γ
βπ
γ
βπµ
γ
βπµ
±±+
=
.  (5.53.a) 
Berücksichtigt man das Hookesche Gesetz Gl. (4.65), so kann für das Keilriemenmoment 
EAd
2
dF
M Kao
0KauK
K ε==   
geschrieben werden, das wegen ε<<1 vernachlässigt werden kann. Dadurch vereinfacht 
sich Gl. (5.53.a): 
EA
)2/tan(dc2
F-
-
)2/tan(L2
)2(d
F-
)2/tan(4
2
1-e
1e
FF
0KaF
uK
2
0Ka
uK
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
)2-(
uKAF
γ
γ
βπ
γ
βπ
γ
βπµ
γ
βπµ
±±+
=
. (5.53.b) 
Durch Einsetzen der Gl. (5.53.b) in Gln. (5.49) und (5.50) ergeben sich die durch den 
Zahnriemen fließende Umfangskraft 
 
)2/cos(tan1)tan-1(2
tan12
)
EA
)2/tan(dc2
-
)2/tan(L2
)2(d
-
-
)2/tan(4
2
1-e
1e
(F-
)2/cos(tan1)tan-1(2
)2/cos(tan1
FF
2
vv
2
v0KaF
2
Ka0
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
)2-(
uK2
vv
2
v
uuZ
γδµδµµ
δµµγ
γ
βπ
γ
βπ
γδµδµµ
γδµ
γ
βπµ
γ
βπµ
++
+±
±+
++
+
=
 (5.54) 
 
und die durch den Keilriemen fließende Umfangskraft 
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.
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tan12
)
EA
)2/tan(dc2
-
)2/tan(L2
)2(d
-
-
)2/tan(4
2
1-e
1e
(F
)2/cos(tan1)tan-1(2
)tan-1(2
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2
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2
v0KaF
2
Ka0
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
)2-(
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uuK
γδµδµµ
δµµγ
γ
βπ
γ
βπ
γδµδµµ
δµµ
γ
βπµ
γ
βπµ
++
+±
±+
+
++
=
 (5.55) 
Im Folgenden wird der Klammerausdruck des zweiten Summanden der Gln. (5.54) und 
(5.55) abgekürzt als UF bezeichnet.  
.
)2/cos(tan1)tan-1(2
tan12
)
EA
)2/tan(dc2
-
)2/tan(L2
)2(d
-
)2/tan(4
2
1-e
1e
(U
2
vv
2
v
0KaF
2
Ka0
)2/sin(
)2-(
)2/sin(
)2-(
F
γδµδµµ
δµµ
γ
γ
βπ
γ
βπ
γ
βπµ
γ
βπµ
++
+
×
×
±±+
=
 (5.56) 
Dadurch wird für den durch den Keilriemen fließenden Belastungsanteil, Gl. (5.55) 
F
2
vv
v
uuK U-1
1
)2/cos(tan1)tan-1(2
)tan-1(2
FF
γδµδµµ
δµµ
++
=                                       (5.57) 
und für den durch den Zahnriemen fließenden Belastungsanteil, Gl. (5.54) 
F
F2
vv
2
v
uuZ U-1
1
)U-
)2/cos(tan1)tan-1(2
)2/cos(tan1
(FF
γδµδµµ
γδµ
++
+
=   (5.58) 
geschrieben. Durch Momente ausgedrückt, ergibt sich für die Riemenbelastungsanteile 
 
F
F2
vv
2
v
Z U-1
1
)U-
)2/cos(tan1)tan-1(2
)2/cos(tan1
(MM
γδµδµµ
γδµ
++
+
=  (5.59) 
)
U-1
1
)2/cos(tan1)tan-1(2
)tan-1(2
(MM
F
2
vv
v
K
γδµδµµ
δµµ
++
= .  (5.60) 
 
Die relativen Riemenbelastungsanteile ergeben sich entsprechend Gl. (5.37) 
F
F2
vv
2
vZ
rel,Z U-1
1
)U-
)2/cos(tan1)tan-1(2
)2/cos(tan1
(
M
M
M
γδµδµµ
γδµ
++
+
==  (5.61) 
F
2
vv
vK
rel,K U-1
1
)2/cos(tan1)tan-1(2
)tan-1(2
M
M
M
γδµδµµ
δµµ
++
== , (5.62) 
wobei  
1MM rel,Krel,Z =+  (5.63) 
gilt. 
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Bild 5.13: Belastungsverteilung am Synchronriemenantrieb mit Federn 
 nach Gleichungen (5.61) und (5.62) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 5.14: Belastungsverteilung am Synchronriemenantrieb ohne Federn 
 nach Gleichungen (5.64) und (5.65) 
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Die Abkürzung UF  drückt den Einfluss der Federkräfte auf den Belastungsverteilungszu-
stand infolge der Verstellung an dem Riemengetriebe aus. Bei Synchronriemenantrieben 
ohne Federn fehlt dieses Glied, d.h. es gilt UF = 0. Damit nehmen die Gleichungen (5.61) 
und (5.62) für die relativen Riemenbelastungsanteile die Form 
 
)2/cos(tan1)tan-1(2
)2/cos(tan1
M
M
M
2
vv
2
vZ
rel,Z
γδµδµµ
γδµ
++
+
==  (5.64) 
und 
)2/cos(tan1)tan-1(2
)tan-1(2
M
M
M
2
vv
vK
rel,K
γδµδµµ
δµµ
++
== , (5.65) 
 
an. Die grafische Darstellung der Belastungsverteilung zwischen Riemen an der Syn-
chronriemenantriebskonstruktion ohne Federn ist im Bild 5.14 angegeben. 
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6. Experimentelle Untersuchungen 
 des kombinierten Synchronriemenantriebes 
 
Ziel des vorliegenden Abschnittes ist es, das Betriebsverhalten des neuentwickelten kombi-
nierten Synchronriemenantriebes experimentell zu untersuchen. Dafür ist eine Reihe von 
Experimenten durchgeführt worden, um das Verstellverhalten des Getriebes in Abhängigkeit 
von der Drehzahl, der Belastung und der konstruktiven Gestaltung der Verstellelemente des 
Getriebes zu ermitteln. 
 
6.1  Statistische Versuchsplanung 
 
Das zu untersuchende System (kombinierter Synchronriemenantrieb) wird als „black box“ 
betrachtet, das die kausalen Zusammenhänge zwischen den Einfluss- und Antwortgrößen 
repräsentiert. Alle Parameter, deren Einflüsse nicht einschätzbar sind oder die nicht wirken 
sollen, werden dabei als Störgrößen behandelt [49].  
Auf Grund der primären Informationen werden folgende Faktoren als Einflussgrößen einge-
stuft, die bei den Versuchen eingestellt werden müssen (Einstellgrößen): 
 
• Gesamtbelastung des Antriebes (gesamtes Antriebsmoment) M [Nm] 
• Laufdrehzahl (Antriebsdrehzahl) na [min-1] 
• Steigungswinkel der Verstellelemente δ [°] 
• Verspannkraft am unbelasteten Zahnriemen (Zahnriemenvorspannkraft) FZ,ver,0 [N] 
• Verspannkraft am unbelasteten Keilriemen (Keilriemenvorspannkraft) FK,ver,0 [N] 
 
Als Riemenverspannungskräfte im unbelasteten Zustand werden die optimalen Vorspan-
nungskräfte für die entsprechende Gesamtbelastung angenommen. Deshalb sind dieser 
Vorspannungen trotz unterschiedlicher Werte bei den unterschiedlichen Belastungen als eine 
konstante Einflussgröße zu betrachten. 
Während der Versuche müssen folgende Größen (Messgrößen) gemessen werden: 
 
• Gesamtbelastung des Getriebes (gesamtes Antriebsmoment) M [Nm], 
• Relative Verdrehung der Abtriebswelle zur Antriebswelle (Verstellwinkel) Φ∆ [rad], 
• Zahnriemenbelastung (durch Zahnriemen übertragenes Moment) MZ [Nm], 
• Axiale Verschiebung der Kegelscheibe an der Antriebsseite X∆ [mm]. 
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Die Resultate der Versuche werden durch folgende Antwortgrößen charakterisiert: 
 
• Zahnriemenbelastungsanteil (relativer Zahnriemenmomentenanteil nach dem Verstell-
vorgang)  
M
M
M Zrel,Z = , (6.1) 
• Maximaler Zahnriemenbelastungsanteil (relativer maximaler Zahnriemenmomenten- 
anteil während des Verstellvorganges) 
M
M
M max,Zrelmax,,Z = , (6.2) 
• Verstellwinkel Φ∆ [rad] (relativer Verdrehwinkel zwischen An- und Abtriebswelle infol-
ge der Verstellung), 
 
• Axiale Verschiebung der Kegelscheibe an der Antriebsseite infolge der Verstellung 
X∆ [mm], 
 
Tabelle 6.1: Koordinatentransformationen für die Faktorstufen 
 
Variable Einflussgrößen Faktorstufen 
 
Gesamtbelastung   M  
20,0-35,0
35,0-Mx1 =  
M = 50,0 Nm:     x1 = +1 
M = 35,0 Nm:     x1 =  0 
M = 20,0 Nm:      x1 = -1 
 
Antriebsdrehzahl   na  
100,0-150,0
150,0-n
x a2 =  
na = 200,0 min-1:      x2 = +1 
na = 150,0 min-1:      x2 =  0 
na = 100,0 min-1:      x2 = -1 
 
Steigungswinkel der 
Verstellelemente  δ 
10,0-17,5
17,5-
x3
δ
=  
δ = 25,0°:      x3 = +1 
δ = 17,5°:      x3 =  0 
δ = 10,0°:      x3 = -1 
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• Reaktionsdauer (Dauer des Verstellvorganges) t∆ [s]. 
Die Reaktionsdauer ist die Zeitspanne zwischen der sprunghaften Belastungszunahme 
und dem ersten Schnittpunkt der Geschwindigkeitskurve mit der Zeitachse (v = 0) im 
Geschwindigkeits-Zeit-Diagramm. 
 
                                                                                                                      x2 
                                                                                                                                                         x3 
 
 
 
 
                                                                                                                                                                  
Bild 6.1: Vollständiger 33 –Plan                                                                                         x1 
 
 
 
 
 
 
 
Bei der Versuchsplanung sind die Anzahl der Einflussgrößen und der Charakter der Antwor-
ten auf die Einflüssgrößen entscheidend. Die durchgeführten Probeversuche zeigten, dass 
diese Abhängigkeiten nicht linear sind. Deshalb wurde für diesen Fall ein quadratisches Mo-
dell verwendet und zu dessen Ableitung ein Versuchsplan 2. Ordnung aufgestellt. Aufgrund 
der kleinen Anzahl der Einflussgrößen und des geringen Aufwandes zur Durchführung der 
einzelnen Experimente war ein vollständiger und symmetrischer 3k –Plan zweckmäßig [49].  
Es wurde in diesem Fall ein 3k –Plan mit drei Faktoren, der orthogonal und nicht drehbar ist, 
ausgewählt (Bild 6.1). Der Zusammenhang zwischen den Einfluss- und Antwortgrößen wird 
als Regressionspolynom 2. Ordnung erwartet: 
 
2
333
2
222
2
1113223311321123322110 xbxbxbxxbxxbxxbxbxbxbby +++++++++= . 
 
Die Koordinatentransformation für die Faktorstufen ist in Tabelle 6.1 und die Matrix der un-
abhängigen Variablen in Tabelle 6.2 angegeben.  
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      Tabelle 6.2: 33 –Matrix der unabhängigen Variablen [49] 
 
                                                     Faktor 
Versuchsnummer 
 
x1 
 
x2 
 
x3 
1 -1 -1 -1 
2 +1 -1 -1 
3 -1 +1 -1 
4 +1 +1 -1 
5 -1 -1 +1 
6 +1 -1 +1 
7 -1 +1 +1 
8 +1 +1 +1 
9 -1 -1 0 
10 +1 -1 0 
11 -1 +1 0 
12 +1 +1 0 
13 -1 0 -1 
14 +1 0 -1 
15 -1 0 +1 
16 +1 0 +1 
17 0 -1 -1 
18 0 +1 -1 
19 0 -1 +1 
20 0 +1 +1 
21 -1 0 0 
22 +1 0 0 
23 0 -1 0 
24 0 +1 0 
25 0 0 -1 
26 0 0 +1 
27 0 0 0 
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6.2   Prüfstandsentwicklung 
 
Nach der oben angeführten Beschreibung wurde kombinierte Synchronriemenantrieb entwor-
fen und für die Durchführung der geplanten experimentellen Untersuchungen ein Prüfstand 
nach dem Motor-Generator-Prinzip konstruiert. Mit dieser Anordnung erzielt man ein kon-
stante Belastung und eine hohe Einstellgenauigkeit der Versuchsparameter [43]. 
 
 
 
6.2.1   Konstruktion des Synchronriemenantriebes 
 
Bild 6.2 zeigt die konstruktive Gestaltung des Synchronriemenantriebes mit dem Schlupfrie-
men als Hauptbelastungsträger und dem Zahnriemen als Messelement sowie Nebenbelas-
tungsträger. Der Schlupfriemen ist als Keilriemen ausgeführt. 
 
Die Antriebsseite besteht aus der auf der Welle 1 befestigten Kegelscheibe 4 und der Zahn-
scheibe 12. Die Keilscheibe entsteht durch die Verbindung einer auf der Welle fest angeord-
neten Kegelscheibe 4 mit einer axial beweglichen Kegelscheibe 7 mittels vier Stiften 5, die in 
Kugelbuchsen 6 gelagert sind. Dabei steht die bewegliche Kegelscheibe 7 unter der Ver-
spannwirkung der Tellerfedern 8. Die Zahnscheibe 12 ist auf den Lagern 14 axial unbeweg-
lich befestigt. Zwischen der Zahnscheibe und der beweglichen Kegelscheibe, befinden sich 
vier Verstellelemente 13 (einseitig, ohne Kugeln und Rollen), die an der Peripherie auf dem 
Radius rv gleichmäßig verteilt und befestigt sind. 
Die Abtriebsseite des Synchronriemenantriebes ist unverstellbar ausgeführt. Das heißt, die 
beiden Riemenscheiben an der Abtriebsseite sind fest mit der Welle verbunden. Dabei sind 
die Kegelscheiben auf die Welle fixiert, sodass beim Lauf keine Verstellung möglich ist.  
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Bild 6.2: Konstruktive Gestaltung des Synchronriemenantriebes mit dem Schlupfriemen als 
Hauptbelastungsträger und dem Zahnriemen als Messelement (Antriebsseite) 
1 – Antriebswelle 9 – Abstandbuchse 
2 – Passfeder 10 – Keilriemen 
3 – Abstandsring 11 – Zahnriemen 
4 – feste Kegelscheibe  12 – Zahnscheibe 
5 – Stift 13 – Verstelleinheit 
6 – Buchse 14 – Lager 
7 – bewegliche Kegelscheibe 15 – Lagerträger 
8 - Druckfeder 16 - Kontermutter 
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6.2.2   Konstruktiver Aufbau des Prüfstandes 
 
Die Gesamtansicht des Riemengetriebeprüfstandes ist im Bild 6.3 dargestellt.  
Der Prüfstand basiert auf einem Zweiwellenriemengetriebe. Das heißt, er besteht im Wesent-
lichen aus zwei Baugruppen, der Antriebsgruppe A und der Abtriebsgruppe B. Während die 
Antriebsbaugruppe fest auf dem Fundament befestigt ist, ist die Abtriebsbaugruppe über eine 
Linearführung verschiebbar angeordnet, wodurch der Achsabstand variiert werden kann. 
Die Prüfstandausführung nach dem Motor-Generator-Prinzip ermöglicht eine einfache Varia-
tion der Versuchsparameter Antriebsdrehzahl und Lastmoment. Zwei baugleiche AC-
Servomotoren (Bauart: FT42-1L) dienen in Verbindung mit einem AC-Servoverstärker der 
Firma AEG als Motor und Generator. Die Nennleistung des Motors beträgt 0,9 kW bei einer 
Nenndrehzahl von ca. 1400 U/min. Das entspricht einem Nenndrehmoment von ca. 5,8 Nm. 
Es können Drehzahl und Drehmoment stufenlos und unabhängig voneinander eingestellt 
werden. Die Drehrichtung der Motoren ist umkehrbar, so dass sie wahlweise im Links- oder 
Rechtslauf betrieben werden können. Die Motoren können drehzahl- oder drehmomentgere-
gelt betrieben werden.  Im Riemengetriebeversuchsstand wird der Motor 15a als Antriebsmo-
tor verwendet und deshalb drehzahlgeregelt, während Motor 15b als Bremsmotor drehmo-
mentgeregelt betrieben wird. 
Die verwendete Steuerung mit Bedienpult ermöglicht den handgesteuerten Start-Stop-
Betrieb der Motoren sowie die Sollwertvorgabe bei konstanter Drehzahl n und konstantem 
Drehmoment M. Für die Durchführung von Versuchen mit veränderlicher Belastung oder 
Drehzahl (z.B. sprunghaften Sollwertänderungen) wird eine externe Umschalteinheit zwi-
schen Bedienpult und Steuerung zwischengeschaltet, die das Einspeisen eines externen 
Sollwertes ermöglicht. 
Der Motor 15a treibt den Wellenstrang der Antriebsbaugruppe über das Planetengetriebe 
10a, die Kupplungen 12, 9 und 6 und die Drehmesswelle 8 an. An der Abtriebsseite ist der 
Wellenstrang wiederum über das Planetengetriebe 10b und die Kupplungen 11 und 7 mit 
dem Generator 15b verbunden. Die Planetengetriebe 10a und b, die zur Erzeugung der not-
wendigen höheren Belastungen dienen, haben die gleiche Übersetzung 1:10. Die Antriebs-
baugruppe ist auf dem Fundament und die Abtriebsbaugruppe ist auf der Grundplatte 13, die 
auf dem Fundament verschiebbar ist, befestigt. Die Verschiebung der Abtriebsseite und da-
mit die Änderung des Achsabstandes des Riemenantriebes erfolgt durch die Verspannele-
mente 4 und 14. Nach der Verschiebung ist die Grundplatte 13 auf dem Fundament mit Hilfe 
von Schrauben zu befestigen. 
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1 a - Antriebsscheibeneinheit     16 a; b         
1 b - Abtriebsscheibeneinheit 
2 - Wegsensor                            15 a; b 
3 a - Antriebswelle                                                        
3 b - Abtriebswelle                      14 
4; 14 - Verspannelemente          13 
5 a; b - Lagergehäuse 
6; 7; 9; 11; 12 - Kupplungen        12 
8 - Drehmomentmesswelle          11 
10 a; b - Planetengetriebe 
13 - Grundplatte                   10 a; b 
15 a - Motor 
15 b - Generator                           9 
16 a; b - Inkrementaler                 8 
            rotatorischer Geber          7 
A - Antriebsstrang                         6 
B - Abtriebsstrang                  5 a; b 
K - Keilriemen                               4 
Z - Zahnriemen                                 
                                               3 a; b 
                               a                     2                                            K 
                                               1 a; b                                            Z 
                                                                              A                                        B 
                                                                                              
 
 
 
 
b 
 
 
 
 
Bild 6.3: Gesamtansicht des Riemengetriebeprüfstands 
a – Draufsicht;       b – Frontalansicht  
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a - Antriebsscheibeneinheit 
 
                                                                                                 
 
 
 
 
 
 
 
                                                                                                b - Abtriebsscheibeneinheit 
 
                                                                                                 
                                                                                                   
Bild 6.4: Scheibeneinheiten 
                                                                                                            am Prüfstand 
 
 
Der kombinierte Riemenantrieb besteht aus zwei parallel zu einander angeordneten Riemen, 
dem Keilriemen K und Zahnriemen Z, die auf die an die Wellen angebauten Scheibeneinhei-
ten 1a und 1b aufgezogen sind. Als Übertragungselemente werden CONTI FO-XPZ Hoch-
leistungskeilriemen [47] und Conti Synchrobelt HTD 1125-5M Zahnriemen [48] von der Un-
ternehmensgruppe ContiTech der Continental AG eingesetzt. 
Die Scheibeneinheit an der Antriebsseite hat die in dem Abschnitt 6.2.1 beschriebene kon-
struktive Gestalt (Bild 6.2). Um den Aufwand beim Zusammenbau und während der experi-
mentellen Untersuchungen zu minimieren, sind vier Verstelleinheiten (nach Bild 5.4.a) ange- 
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ordnet worden, die an der Peripherie  der  Scheibe gleichmäßig verteilt liegen.  Zum Variie-
ren der Federkraft hat die Antriebsbaugruppe zusätzlich eine Vorspanneinrichtung (Bild 
6.4.a), die aus einem Druckring 1, vier Druckstiften 2, einem Gewindering 3, einer Einstell-
mutter 4 und einer Kontermutter 5 besteht. 
Die Abtriebsscheibeneinheit ist mit einer unverstellbaren Keilscheibe ausgestattet (Bild 
6.4.b). Das heißt, die Verstellung wird nur an der Antriebsseite realisiert. 
Zur Montage der Antenne 1 (Messung der Zahnriemenbelastung) dient ein auf der Zahnrie-
menscheibe 2 befestigter Antennenhalter 3. Die Zahnriemenscheibe selbst sitzt auf dem La-
ger 4. Ihre Verbindung mit der Welle wird über die Messscheibe 5, die mit einer Passfeder 
ausgestattet und mit Hilfe der Mutter 6 und der Kontermutter 7 auf der Welle axial gesichert 
ist, realisiert. Zum Variieren der Vorspannkraft am Keilriemen hat die Abtriebsbaugruppe au-
ßerdem eine Vorspanneinrichtung, bestehend aus dem Gewindering 8 und der Einstellschei-
be 9. 
 
 
6.2.3   Messeinrichtungen und Messwerterfassung 
 
Der Betriebszustand des kombinierten Synchronriemenantriebes wird durch folgende Grö-
ßen eindeutig beschrieben: Gesamtdrehmoment, Drehmomentanteile, die durch Keil- und 
Zahnriemen übertragen werden, Verstellgrößen (Verstellwinkel und axiale Verschiebung der 
beweglichen Kegelscheibe) und Riemenvorspannung. Alle genannten Größen werden durch 
unterschiedliche Messeinrichtungen gemessen, aufgezeichnet und rechnerisch ausgewertet. 
 
                                                                                             1    1 - rotierende Antenne  
                                                                                             4    2 - feststehende Antenne  
                                                                                             3    3 - Antennenhalter 
                                                                                             2    4 - Messbalken (Messscheibe) 
                                                                                             5    5 - Sensorsignalverstärker 
                                                                                             6    6 - Mutter 
                                                                                             7    7 - Abtriebswelle 
 
 
 
Bild 6.5: Einheit für die Messung der 
durch den Zahnriemen übertragenen Belastung 
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Die Messung des Gesamtdrehmomentes erfolgt durch die Drehmomentenmesswelle 8 (rotie-
render Drehmoment-Sensor, Typ T4A der Firma Hottinger Baldwin Messtechnik), die zwi-
schen den Kupplungen 6 und 9 in den Antriebswellenstrang montiert ist (Bild 6.3.a). Im Ver-
suchsbetrieb wird das von der Messwelle erzeugte Signal mit dem Verstärker MVD 2555 (der 
gleichen Firma) verstärkt und mit Hilfe eines Analog-Digital-Wandlers (ADW) in den digitalen 
Bereich transformiert und dann im PC gespeichert. 
 
Um die Messung des durch den Zahnriemen übertragenen Drehmomentes zu ermöglichen, 
ist die Zahnriemenscheibe mit der Abtriebswelle durch die Messscheibe 4 verbunden (Bild 
6.5), an der ein mit Messstreifen beklebter Messbalken (Biegebalken) angebracht ist. Durch 
entsprechende Variation der Balkendicke lässt sich eine etwa gleichmäßige Biegung und 
damit eine konstante Dehnung an der Balkenflanke, auf der die Messstreifen geklebt sind, 
erreichen. Es sind beide Seiten des Biegebalkens jeweils mit zwei einzelnen Dehnmessstrei-
fen (DMS) beklebt und mit zwei Widerständen zur einen Vollbrücke zusammengeschaltet 
worden. Vor der Inbetriebnahme ist die Messeinheit mit Hilfe einer Kalibriereinrichtung (He-
belarm und Gewichtskräfte) zu kalibrieren. 
Die Übertragung der Messwerte von der rotierenden Riemenscheibe auf den Rechner erfolgt 
mittels Telemetrie (Bild 6.5). Dazu ist auf dem mit der Abtriebsriemenscheibe fest verbunde-
nen Antennenhalter 3 eine rotierende Antenne 1 befestigt. Das Sensorsignal wird von dieser 
rotierenden Antenne zur feststehenden Antenne 2 telemetrisch übertragen, mit Hilfe eines 
Analog-Digital-Wandlers (ADW) in den digitalen Bereich transformiert und dann im PC ge-
speichert. 
 
Für die Messung der Phasenverschiebung (Verstellwinkel Φ∆) zwischen Antriebs- und Ab-
triebswelle  werden zwei inkrementale rotatorische Geber (IGR) 15a; b von Typ 58B der Fir-
ma Wachendorff Prozesstechnik KG an den Motor und den Generator angeschlossen (Bild 
6.3.a). Diese Geber erzeugen bei einer Umdrehung ein Ausgangsignal, das aus 5000 Recht-
eckimpulsen besteht. Zusätzlich wird ein schmaler Nullimpuls für die absolute Lagezuord-
nung der Welle erzeugt. In einer speziellen Elektronikschaltung wird aus den Nullimpulsen 
der beiden Geber durch einen RS-Flip-Flop-Schalter ein weiteres Signal erzeugt. Dabei wird 
durch die Nullimpulse von der Abtriebsseite das Ausgangsignal aktiviert, während mit den 
Nullimpulsen von der Antriebsseite das Ausgangssignal zurückgesetzt wird. Dieses vom Flip-
Flop-Schalter gewonnene Signal wird weiter zur Steuerung eines Zählers benutzt. Das Ein-
gangssignal dieses Zählers ist ein quarzgesteuerter Takt mit einer Frequenz von 20 MHz.  
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Dabei wird das Signal des Flip-Flop-Schalters als Start-Stop-Signal verwendet. Aus der An-
zahl der Zählimpulse Zi  kann die Zeit ti (i=1…n)  
MHz20/Zt ii =  
berechnet werden. Die Werte ti und ti+1 (Zeit zwischen Aktivieren und Deaktivieren des Aus-
gangsignals des Flip-Flop-Schalters und umgekehrt) werden bei der Messung in einer Datei 
abgelegt. Zur Darstellung des Verlaufes des Phasenwinkels werden mit den gespeicherten 
Messwerten folgende Berechnungen mit der Datenerfassungssoftware LabVIEW durchge-
führt: 
• Dauer einer Umdrehung der Motorwelle: 
1ii ttT ++=  
T wird als konstanter Wert bei n=const. 
constn/1T ==  
angenommen. 
• Drehwinkel der Antriebsseite: 
°
+
=°
+
= 360
ZZ
Z
360
tt
t
21
1
21
1
aα  
Da die Drehzahl der Antriebsseite konstant ist, wird 
const0a == αα  
als Ausgangswert angenommen. 
• Drehwinkel der Abtriebsseite während der Verstellung: 
°
+
=
++
+ 360
ZZ
Z
2i1i
1i
aα  
Während der Verstellung kommt es zur relativen Verdrehung der Abtriebsseite. Das 
heißt, es ergibt sich ein Drehzahlunterschied der Wellen. 
• Verdrehwinkel der Abtriebsseite: 
0b - ααα∆ = . 
Die Änderung des Phasenwinkels wird über der Zeit dargestellt. Dabei muss für den endgül-
tigen Wert des Verdrehwinkels die Übersetzungszahl des Planetengetriebes berücksichtigt 
werden. 
 
Eine weitere Messgröße ist die axiale Verschiebung der beweglichen Kegelscheibe an der 
Antriebsseite. Sie wird mit dem Analog-Wegsensor BAW (Typ BAW G06EE-UAF20B-EP) der 
Firma Balluff gemessen. Als Bezugsfläche für diesen Sensor ist die Stahlscheibe 10 auf die 
bewegliche Kegelscheibe aufgepresst  (Bild 6.4.a).  Das  Ausgangssignal  des  Sensors  wird 
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nach erfolgter Analog-Digital-Wanderung im PC gespeichert. Aus der Differenz der Messwer-
te bei der Verstellung ergibt sich die axiale Verschiebung der Kegelscheibe.  
 
Die Vorspannung der Riemen wird durch Messung der Eindrücktiefe in der Mitte des ge-
spannten Trums einer bekannten Länge bei Wirkung der hier benötigten Prüfkraft im stati-
schen Zustand bestimmt [47, 48]. Als Kraftmessgerät wird der Kraftsensor C9A (Messbereich 
5 kN) der Firma Hottinger Baldwin Messtechnik zusammen mit dem Messverstärker MVD 
2555 eingesetzt. Der gemessene Wert der Prüfkraft wird an der Anzeige des Messverstär-
kers abgelesen. 
 
Für die Bestimmung der Elastizität der Riemens wird das Produkt aus Elastizitätsmodul E 
und Riemenquerschnitt A als primäre Kenngröße herangezogen, die bei weiteren Berech-
nungen als zusammengesetzte Größe (Steifigkeitskennwert) EA bestehen bleibt. 
Der EA-Kennwert des Keilriemens wurde durch Zugversuche mit einer Zug-Druck-
Prüfmaschine bestimmt. Dabei wurde der Originalprüfriemen zwischen zwei Keilriemen-
scheiben gespannt, mit einer konstanten Geschwindigkeit gezogen und die Zugkraft sowie 
der dazu gehörige Weg gemessen. Damit war es möglich, mit Hilfe des Hookeschen Geset-
zes den EA-Kennwert  
ε
dFEA =  
zu ermitteln. 
 
Die Reibungszahl, die von vielen Bedingungen wie Temperatur, Feuchtigkeit, relative Gleit-
geschwindigkeit usw. abhängt, hat für die Kontaktfläche zwischen Keilriemen und Scheibe 
unterschiedliche lokale Werte. Außerdem ist die Pressung, also auch die Reibungskraft an 
den Flankenflächen des in der Umschlingung gebogenen Keilriemens ungleichmäßig verteilt. 
Deshalb muss bei den Berechnungen die mittlere, auf die ganze Flankenkontaktfläche bezo-
gene, Reibungszahl verwendet werden. Aus Gl. (4.25) ergibt sich somit  
 
β
β
βπ
γ
µ
cosFF
cosFF
ln
2
)2/sin(
u0,ver
u0,ver
--
+
= . 
 
Für die aktuellen Belastungen Fu müssen die Werte der optimalen Vorspannkraft Fver,0  aus 
dem Herstellerkatalog entnommen werden. 
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Bild 6.6: Graphikoberfläche der Prüfstandsteuerung und der Messwerterfassung 
 
 
Zur Digitalisierung und Speicherung der Versuchs-Messwerte werden die Multifunktions-
Datenerfassungskarte vom Typ AT-MIO-64E3 der Firma National Instruments und die Da-
tenerfassungssoftware „LabVIEW“ in der Version 4.0 verwendet. Bei der schnellen Erfassung 
der Daten bietet die  Karte  eine  sehr  gute  hardwaremäßige  Unterstützung.  Die  Abtast-
frequenz der Parameter und die Anzahl der Messwerte können beliebig gewählt werden. Ab-
bildung 6.6 zeigt die für die experimentellen Untersuchungen verwendete Bedienoberfläche 
zur Messwerterfassung und Prüfstandsteuerung. Für Einstellarbeiten ist eine langsame Onli-
ne- Anzeige der Messwerte M, MZ und x∆ realisiert worden (Bild 6.7).  
 
Die Abspeicherung der Messwerte erfolgt in einer ASCI-Datei in einem von MS-Excel lesba-
ren Format. 
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Bild 6.7: Graphikoberfläche der Online- Anzeige der Messwerte 
 
 
6.3   Durchführung der Experimente 
 
Vor Beginn der einzelnen Experimente werden die Vorspannungen an den Riemen einge-
stellt: zuerst die Zahnriemenvorspannung durch Achsabstandsvergrößerung, dann die Keil-
riemenvorspannung mittels Vorspanneinrichtungen an der Antriebs- und der Abtriebsschei-
beneinheit (Bild 6.2).  Beim  Vorspannen des Keilriemens ist nicht nur die Vorspannung, son-
dern auch das Übersetzungsverhältnis zu kontrollieren. Das heißt, die Vorspanneinrichtun-
gen an den Scheiben müssen so eingestellt werden, dass beim Leerlauf die geometrische 
Übersetzung des Keilriemens ungefähr der Zahnriemenübersetzung gleich ist (für die Ver-
suchsbedingungen igK ≈ 1,0). Wenn das nicht der Fall ist, belasten sich die Riemen beim 
Leerlauf durch innere Verspannung infolge des Übersetzungsunterschiedes gegenseitig. 
Deshalb muss die Übersetzung des Keilriemens bei der Vorspannungseinstellung indirekt, 
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durch die Riemenbelastungen  kontrolliert werden. Dafür wird die Online-Anzeige der Mess-
werte benutzt (Bild 6.5). 
Bei der Vorspannung des Keilriemens müssen folgende Einzelheiten beachtet werden: Der 
Keilriemen wird mit Hilfe der Vorspanneinrichtungen an den Scheiben vorgespannt. Beim 
Leerlauf erfolgt an der Online-Anzeige die Echtzeitbeobachtung der Zahnriemenbelastung. 
Ist der Zahnriemen deutlich belastet, dann unterscheiden sich die Übersetzungen am Zahn- 
und Keilriemen voneinander. In diesem Fall wird das Getriebe gestoppt und die Übersetzung 
am Keilriemen korrigiert. Dabei muss die nötige Vorspannung am Keilriemen beibehalten 
werden; eine Kontrolle der Keilriemenvorspannung ist notwendig. Die Einstellung dauert so 
lange an, bis sich die Zahnriemenbelastung beim Leerlauf im Bereich 0 befindet. Schließlich 
werden nach dieser Feineinstellung die Vorspannungen an den beiden Riemen nochmals 
kontrolliert. 
Um bei der Versuchsdurchführung die Einflüsse von Störgroßen auf die Versuchsergebnisse 
zu minimieren, werden die in Tabelle 6.2 aufgeführten Versuche nicht in der dort angegebe-
nen Reihenfolge, sondern in einer nach [49] ermittelten zufälligen Reihenfolge 
23; 7; 2; 14; 25; 21; 15; 8; 22; 3; 9; 13; 1; 4; 20; 11; 24; 16; 12; 18; 27; 5; 6; 10; 17; 19; 26 
durchgeführt (randomisiert). 
 
 
6.4   Bearbeitung der Versuchsergebnisse 
 
Nachdem bei der Bearbeitung der abgespeicherten Messwerte mittels MS-Excel für jedes 
Experiment entsprechend der Versuchsdauer die Zeit zwischen zwei benachbarten Mess-
punkten in eine Zeitspalte eingetragen worden ist, lassen sich die zugeordneten Versuchspa-
rameter in Abhängigkeit von der Zeit grafisch darstellen (hier als Beispiel von Experiment 
Nr.1):  
• der Verstellwinkel (Bild 6.8), 
• die Belastungsverteilung (Bild 6.9), 
• die axiale Verschiebung (Bild 6.11) und 
• der relative Zahnriemenmomentenanteil nach Gl. (6.1) (Bild 6.10). 
 
Im Bild 6.10 kann zusätzlich der mittlere relative Anteil des Zahnriemenmomentes MZ,rel  
nach dem Verstellvorgang abgelesen werden. 
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Bild 6.8: Verstellwinkel über 
der Zeit (Experiment Nr.1) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 6.9: Belastungsverteilung über der Zeit (Experiment Nr.1) 
 
Im Bild 6.11 ist die Axialverschiebung über der Zeit mit einer Messsignalschwankung infolge 
eines nichtvermeidbaren, fertigungstechnisch bedingten Axialschlags der Messscheibe 10 
(Bild 6.4.a) überlagert. Bei dieser Messsignalschwankung entspricht eine Schwankungsperi-
ode einer Umdrehung der Messscheibe. Um die annährend reale Axialverschiebung der Ke-
gelscheibe zu erhalten, wird eine gleitende Mittelwertberechnung mit den Messwerten jeweils 
einer Umdrehung (Periode) durchgeführt. Dazu werden die Periodenanzahl des Messbe-
reichs  
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Bild 6.10: Zahnriemenbelastungsanteil über der Zeit (Experiment Nr.1) 
 
in Abhängigkeit von der Gesamtmessdauer texp und die Messpunkteanzahl  
s
p N
NN ∑=  
einer Periode in Abhängigkeit von der Gesamtmesspunkteanzahl NΣ berechnet. Die ur-
sprüngliche Kurve muss man sich als Reihe der Messpunkte x∆,i mit dem Zählindex 
ΣN....1i =  vorstellen; die reale Axialverschiebung wird als eine Punktereihe X∆,i mit dem 
Zählindex )2/N-N)....(2/N(i pp Σ=  gezeichnet. Die Position des ersten Punktes ergibt sich 
dabei als arithmetischer Mittelwert der ursprünglichen Kurvenpunkte in einer Periode: 
∑
=
=
p
p
N
1i
i,∆
p2
N
,∆
x
N
1X . 
Für die Berechnung des nächsten Punktes 
1
2
N
, p
X
+∆
 wird die um einen Punkt nach rechts ver-
schobene Punktemenge )1N....(2i p +=  der ursprünglichen Kurve herangezogen. Die Be-
rechnung wird so Punkt um Punkt bis zum Ende durchgeführt. Nach dieser Methode sind die 
Bereiche )2/N...(1i p=  und ΣΣ N)...2/N-N(i p=  nicht berechenbar. 
Auf Grund der Axialverschiebung kann die Geschwindigkeit der Axialverschiebung über der 
Zeit  
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Bild 6.11: Axialverschiebung über der Zeit  (Experiment Nr.1) 
 
 
 
 
 
                                                 t∆  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 6.12: Geschwindigkeit der Axialverschiebung über der Zeit (Experiment Nr.1) 
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exp,
2i,1i,1-i,2-i,
i, t10 
X2XX-X2-
v
∆
∆∆∆∆
∆
++ ++=  
 
dargestellt werden (Bild 6.12). Dabei bezeichnet t∆,exp die Zeit zwischen zwei Messpunkten. 
Die Reaktionsdauer t∆ wird im Diagramm (Bild 6.12) zwischen der sprunghaften Belastungs-
zunahme und dem ersten Schnittpunkt der Kurve der axialen Verschiebungsgeschwindigkeit 
mit der Achse v = 0 abgelesen.  
 
Im nächsten Schritt werden für jede Parameterkombination die Effekte der Faktoren folgen-
dermaßen berechnet [49] und in einer Effektmatrix dargestellt (Tabelle 6.3): 
18
yxb ii
∑= , 
12
yxx
b jij,i
∑= , 
6
yxb ii,i
∑= , 
27
yxy 0m
∑= , 
j,im0 b3
2-yb ∑= . 
Für die Prüfung der Koeffizienten auf Signifikanz zieht man den t-Test bzw. die Konfidenzin-
tervalle heran. Dafür muss zuerst die Streuung s2 bestimmt werden. In den Versuchsplänen 
2. Ordnung ist die Streuung s2 aus der mehrfachen Wiederholung des Versuches im Zentral-
punkt (Experimentnummer 27) zu ermitteln. Von den Ergebnissen der Stichprobe (N = 10) im 
Zentralpunkt (Antwortmatrix in Tabelle 6.4) werden der arithmetische Mittelwert 
∑
=
=
N
1i
im yN
1y   
und die Streuung 
∑
=
=
N
1i
2
mi
2 )y-y(
1-N
1s  
für jede Antwortgröße berechnet [49]. 
 
Aus dem Experimentalfehler s2 lassen sich die Varianzen der Regressionskoeffizienten V(b)  
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Tabelle 6.3:  33 – Planmatrix 
 
 
Matrix der unabhängigen Variablen 
 
Antwortmatrix 
 
Variable 
 
Antwortgrößen Ver-
suchs-
nummer 
X0 X1 X2 X3 X1X2 X1X3 X2X3 X1
2-2/3 X2
2-2/3 X3
2-2/3 X1X2X3 Y1 Y2 Y3 Y4 Y5 
1 1 -1 -1 -1 1 1 1 1/3 1/3 1/3 -1 13,00 48,00 0,0168 2,65 0,22 
2 1 1 -1 -1 -1 -1 1 1/3 1/3 1/3 1 26,00 49,00 0,0400 2,43 0,50 
3 1 -1 1 -1 -1 1 -1 1/3 1/3 1/3 1 13,00 47,00 0,0170 1,45 0,22 
4 1 1 1 -1 1 -1 -1 1/3 1/3 1/3 -1 25,00 49,00 0,0410 1,71 0,48 
5 1 -1 -1 1 1 -1 -1 1/3 1/3 1/3 1 28,00 60,00 0,0160 2,59 0,18 
6 1 1 -1 1 -1 1 -1 1/3 1/3 1/3 -1 27,50 64,00 0,0250 2,48 0,48 
7 1 -1 1 1 -1 -1 1 1/3 1/3 1/3 -1 26,00 65,00 0,0150 1,75 0,19 
8 1 1 1 1 1 1 1 1/3 1/3 1/3 1 26,50 66,00 0,0250 2,43 0,47 
9 1 -1 -1 0 1 0 0 1/3 1/3 - 2/3 0 19,50 50,00 0,0123 2,32 0,18 
10 1 1 -1 0 -1 0 0 1/3 1/3 - 2/3 0 41,00 70,00 0,0330 1,95 0,42 
11 1 -1 1 0 -1 0 0 1/3 1/3 - 2/3 0 18,00 50,00 0,0130 1,86 0,17 
12 1 1 1 0 1 0 0 1/3 1/3 - 2/3 0 44,00 70,00 0,0255 1,60 0,44 
13 1 -1 0 -1 0 1 0 1/3 - 2/3 1/3 0 15,00 45,00 0,0145 1,57 0,21 
14 1 1 0 -1 0 -1 0 1/3 - 2/3 1/3 0 24,00 40,00 0,0400 2,00 0,51 
15 1 -1 0 1 0 -1 0 1/3 - 2/3 1/3 0 27,50 60,00 0,0130 2,21 0,17 
16 1 1 0 1 0 1 0 1/3 - 2/3 1/3 0 27,50 65,00 0,0240 2,07 0,47 
17 1 0 -1 -1 0 0 1 - 2/3 1/3 1/3 0 21,00 50,00 0,0235 2,19 0,30 
18 1 0 1 -1 0 0 -1 - 2/3 1/3 1/3 0 19,00 45,00 0,0245 1,46 0,30 
19 1 0 -1 1 0 0 -1 - 2/3 1/3 1/3 0 34,50 58,00 0,0220 3,51 0,28 
20 1 0 1 1 0 0 1 - 2/3 1/3 1/3 0 32,00 54,00 0,0225 2,03 0,30 
21 1 -1 0 0 0 0 0 1/3 - 2/3 - 2/3 0 18,00 45,00 0,0138 1,87 0,18 
22 1 1 0 0 0 0 0 1/3 - 2/3 - 2/3 0 40,00 68,00 0,0343 1,84 0,40 
23 1 0 -1 0 0 0 0 - 2/3 1/3 - 2/3 0 21,00 58,00 0,0248 3,00 0,30 
24 1 0 1 0 0 0 0 - 2/3 1/3 - 2/3 0 20,00 54,00 0,0230 1,98 0,31 
25 1 0 0 -1 0 0 0 - 2/3 - 2/3 1/3 0 20,00 50,00 0,0275 1,52 0,30 
26 1 0 0 1 0 0 0 - 2/3 - 2/3 1/3 0 35,00 55,00 0,0175 2,31 0,29 
27 1 0 0 0 0 0 0 - 2/3 - 2/3 - 2/3 0 20,00 50,00 0,0260 2,06 0,42 
 
Effektmatrix 
 
     
b0 b1 b2 b3 b12 b13 b23 b11 b22 b33 b123 
26,259 5,75000 -0,444 4,9166 0,3750 -2,833 -0,208 0,80556 0,05556 -2,36111 0,2500 
     
53,000 3,94444 -0,388 6,8888 -0,166 1,0000 0,7500 3,50000 2,83333 -3,33333 -0,5000     
0,02303 0,00869 -0,00038 -0,00360 -0,00053 -0,00356 -0,00023 -0,00019 -0,00007 0,00074 0,00002   
1,9144 0,01333 -0,344 0,2444 0,1150 -0,003 0,0233 -0,11333 0,21333 0,15000 0,03875  
 
 
0,3085 0,13611 0,0011 -0,011 -0,000 0,0033 0,0033 0,01611 -0,00889 0,01278 0,0000  
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( ) ∑+= )b(V32)y(V)b(V i,i2m0 , 
die für das Regressionspolynom 2. Grades gruppenweise unterschiedlich sind, berechnen 
[49] und in einer Varianzentabelle (Tabelle 6.4) darstellen. Die Konfidenzintervalle berechnet 
man nach der Beziehung  
)b(Vtb)b(U ,να±=  
[49]. Sie sind in Tabelle 6.4 dargestellt. Dabei beträgt der Tabellenwert für die Student´sche 
Prüfverteilung t = 2,262 [49] bei einer Irrtumswahrscheinlichkeit von 5% (α = 0,05) und der 
Anzahl der Freiheitsgrade von ν = 9. 
Mit der letzten Beziehung prüft man, ob b signifikant ist. Wenn das Konfidenzintervall den 
Wert 0 mit einschließt, das heißt, │U(b)│>│b│ ist, dann ist b nicht signifikant, und das Glied 
mit diesem Regressionskoeffizienten wird aus dem Polynom gestrichen. Die so gewonnenen 
Polynome 2. Grades werden durch Retransformation entsprechend der Tabelle 6.1 in der 
absoluten Form der Einflussgrößen  dargestellt: 
 
2
rel,Z 042,0-M02,0-01,3M82,082,26-M δδδ++= , (6.3) 
δ96,0M26,07,27M relmax,,Z ++= , (6.4) 
M0,000032 -0,00064 M0,00114 -0,0085 δδΦ∆ ++= , (6.5) 
2
aaR n00008,00,0320,0324n-292,4t ++= δ , (6.6) 
22 0002,00,0001M0,01-M004,017,0x δδ∆ +++= . (6.7) 
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Tabelle 6.4: Antwortmatrix 
Antwortgrößen Versuchnummer 
Y1 Y2 Y3 Y4 Y5 
1 28,0 65 0,0238 2,18 0,30 
2 27,0 70 0,0293 1,57 0,34 
3 29,0 77 0,0278 1,93 0,33 
4 27,5 65 0,0283 1,77 0,32 
5 26,0 69 0,0245 1,96 0,31 
6 26,2 68 0,0278 1,89 0,32 
7 26,0 67 0,0275 1,82 0,33 
8 26,0 71 0,0253 1,82 0,32 
9 26,5 67 0,0268 2,24 0,34 
10 25,0 61 0,0280 2,10 0,33 
  
Ym 26,7 68,0 0,027 1,93 0,32 
s2 1,37 18,22 0,0000032054 0,041 0,00016 
s 1,17 4,27 0,001790376 0,203 0,013 
Varianzentabelle 
V(b0) 0,35519 4,72370 0,000000831 0,01063 0,00004 
V(b1) 0,07611 1,01222 0,000000178 0,00228 0,00001 
V(b2) 0,07611 1,01222 0,000000178 0,00228 0,00001 
V(b3) 0,07611 1,01222 0,000000178 0,00228 0,00001 
V(b12) 0,11417 1,51833 0,000000267 0,00342 0,00001 
V(b13) 0,11417 1,51833 0,000000267 0,00342 0,00001 
V(b23) 0,11417 1,51833 0,000000267 0,00342 0,00001 
V(b11) 0,22833 3,03667 0,000000534 0,00683 0,00003 
V(b22) 0,22833 3,03667 0,000000534 0,00683 0,00003 
V(b33) 0,22833 3,03667 0,000000534 0,00683 0,00003 
V(b123) 0,17125 2,27750 0,000000401 0,00513 0,00002 
V(Ym) 0,05074 0,67481 0,000000119 0,00152 0,00001 
Konfidenzintervalltabelle 
U0 1,34809 4,91625 0,00206 0,23321 0,01457 
U1 0,62405 2,27578 0,00095 0,10796 0,00674 
U2 0,62405 2,27578 0,00095 0,10796 0,00674 
U3 0,62405 2,27578 0,00095 0,10796 0,00674 
U12 0,76430 2,78725 0,00117 0,13222 0,00826 
U13 0,76430 2,78725 0,00117 0,13222 0,00826 
U23 0,76430 2,78725 0,00117 0,13222 0,00826 
U11 1,08088 3,94177 0,00165 0,18699 0,01168 
U22 1,08088 3,94177 0,00165 0,18699 0,01168 
U33 1,08088 3,94177 0,00165 0,18699 0,01168 
U123 0,93607 3,41367 0,00143 0,16193 0,01012 
Effektmatrix                                                                    - signifikante Effekte
b0 26,25926 53,00000 0,02303 1,91444 0,30852 
b1 5,75000 3,94444 0,00869 0,01333 0,13611 
b2 -0,44444 -0,38889 -0,00038 -0,34444 0,00111 
b3 4,91667 6,88889 -0,00360 0,24444 -0,01167 
b12 0,37500 -0,16667 -0,00053 0,11500 -0,00083 
b13 -2,83333 1,00000 -0,00356 -0,00333 0,00333 
b23 -0,20833 0,75000 -0,00023 0,02333 0,00333 
b11 0,80556 3,50000 0,00019 -0,11333 0,01611 
b22 0,05556 2,83333 0,00007 0,21333 -0,00889 
b33 -2,36111 -3,33333 0,00074 0,15000 0,01278 
b123 0,25000 -0,50000 0,00002 0,03875 0,00000 
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7.  Diskussion der Untersuchungsergebnisse 
 
Zur Überprüfung der im theoretischen Teil entwickelten Grundlagen werden im folgenden 
Abschnitt die Berechnungen und die experimentell ermittelten Ergebnisse verglichen.  
 
 
7.1 Verlauf des Verstellvorganges 
 
Da der Verstellvorgang für die Erklärung der Zusammenhänge zwischen einzelnen Fakto-
ren eine entscheidende Bedeutung hat, wird zunächst sein Verlauf auf Grund der experi-
mentell und theoretisch ermittelten Ergebnisse im Fall plötzlicher Lastzuschaltung be-
schrieben. 
 
Die optimale Vorspannungseinstellung vor dem Betrieb (siehe Abschnitt 6.) führt dazu, 
dass bei fehlender Leistungsabnahme (Bild 7.1) der Zahnriemen zunächst leer läuft und 
die durch Verluste am Getriebe verursachte Last vollständig vom Keilriemen übernom-
men werden. 
Die zum Zeitpunkt A sprunghaft angelegte Belastung wird momentan zwischen beiden 
Riemen entsprechend ihren Steifigkeiten verteilt. Das heißt, es wird in diesem Moment 
der steifere Riemen  den größeren Belastungsanteil tragen. Da jede beliebige Zahnrie-
menbelastung an den Verstellelementen axiale Kräfte verursachen, beginnt mit der 
sprunghaften Belastung im Punkt A der automatische Verstellvorgang (Bild 7.1. b und c). 
Die bewegliche Kegelscheibe unterliegt einer axialen Beschleunigung und ihre Verschie-
bungsgeschwindigkeit nimmt allmählich zu (I - Phase, Bild 7.1.c). 
Obwohl infolge der begonnenen Verstellung der Laufradius des Keilriemen auf des An-
triebsscheibe zunimmt, beobachtet man zuerst einen kontinuierlichen Belastungsabfall an 
diesem Riemen (Bild 7.1.a). Die Ursache dafür ist die unzureichende axiale Verschiebung 
in der Anfangsphase der Verstellung, die den durch die plötzlich zugeführte Belastung 
auftretenden Keilriemenschlupf zunächst noch nicht vollständig kompensieren kann. Da 
die beiden Riemen parallel laufen, wird der durch die Keilriemenentlastung fehlende Be-
lastungsanteil auf den Zahnriemen verlagert. Das führt an den Verstellelementen zu 
wachsenden axialen Kräften, die für die weitere axiale Beschleunigung der Kegelscheibe 
sorgen,  sodass  in  dieser  Phase der Verstellung die Verschiebungsgeschwindigkeit  der 
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                                                                                                          a - Belastungsverteilung 
 
 
 
 
 
 
 
                                                                                                            b – axiale Verschiebung 
 
 
 
 
 
 
                                                                                                            c – Verschiebungs- 
                                                                                                                  geschwindigkeit 
 
 
 
 
 
 
                                                                                                             d – Zahnriemenbelas- 
                                                                                                                  tungsanteil 
 
 
 
Leerlauf     I-             II-Phase                                            Lastlauf im Gleichgewicht 
         A   B                    C 
Bild 7.1: Verlauf des Verstellvorganges 
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Kegelscheibe kontinuierlich zunimmt (Bild 7.1.c) und der Laufradius des Keilriemens auf 
der Antriebsscheibe rKa und das übertragene Moment des Keilriemens anwachsen. 
 
Mit dem Lastabfall nimmt auch der Keilriemenschlupf ab. Zum Zeitpunkt B wird der durch 
die momentane Keilriemenbelastung verursachte Schlupf mit der bis zu diesem Moment 
realisierten axialen Verschiebung (d.h. Laufradienerhöhung an der Keilriemenantriebs-
scheibe) völlig kompensiert. Dabei ist der Zahnriemen maximal belastet (Bild 7.1.d), die 
Kegelscheibe hat die maximale axiale Verschiebungsgeschwindigkeit (Bild 7.1.c) und die 
auf sie wirkende resultierende Kraft des Verstellelements den maximalen Wert erreicht. 
 
In der Phase II des Verstellvorganges (Bild 7.1) hat die resultierende Kraft des Verstell-
elements eine weitere axiale Verschiebung der Kegelscheibe zur Folge. Damit vergrößern 
sich sowohl der Laufradius an der Keilriemenantriebsseite als auch die auf die Kegel-
scheibe wirkende Axialkraft. Anderseits wird durch Lasterhöhung am Keilriemen der 
Zahnriemen entlastet, sodass die vom Zahnriemen erzeugte und auf die Kegelscheibe 
wirkende Axialkraft abnimmt. Das heißt, die von den Verstellelementen verursachte axiale 
Kraft, die die axiale Verstellung bewirkt, wird abgebaut und sorgt für die Verzögerung der 
Kegelscheibe (Bild 7.1.c). Dabei wird die Schlupfzunahme durch entsprechende Überset-
zungsänderung am Keilriementrieb völlig kompensiert. Am Ende des Verstellvorganges 
erreicht das System einen neuen Gleichgewichtszustand mit einer neuen Belastungsver-
teilung zwischen beiden Riemen. Ein Überschwingen infolge Trägheitswirkung ist prak-
tisch nicht zu beobachten. 
 
 
 
 
 
 
Bild 7.2: Vergleich der 
axialen Verschiebungen 
 
experimentell 
theoretisch 
(nach Gleichung (5.33)) 
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Um die experimentell gewonnenen Werte mit dem auf Grund des entwickelten mathema-
tischen Modells erstellten Verlauf des Verstellvorgangs direkt zu vergleichen, sind beide 
Kurven in einem Koordinatensystem in Bild 7.2 gegenübergestellt. 
Zunächst ist ein Unterschied der experimentellen Ergebnisse gegenüber den theoreti-
schen Berechnungen festzustellen. Die neu entwickelte Versuchseinheit ist als Verzöge-
rungssystem 2. Ordnung (T2 Glied) zu verstehen, die durch die Differenzialgleichung 2. 
Ordnung (Gl. (5.30)) beschrieben wird. Es weist eine Übergangsfunktion auf, die einen 
Wendepunkt (Punkt A, Bild 7.1) hat und deshalb einen zweiseitig gekrümmten und 
schwingungsfreien Verlauf besitzt.  
Da bei der Entwicklung des theoretischen Modells für den Verstellvorgang (Abschnitt 
5.3.1) die Trägheitswirkung (das heißt, das Glied 2. Ordnung) vernachlässigt worden ist, 
beschreibt die dazu gehörige hergeleitete endgültige Gleichung (5.33) ein Verzögerungs-
system 1. Ordnung, das durch eine e-Funktionskurve dargestellt wird (Bild 7.2).   
 
Die Herleitung der Gl. (5.33) ist ohne Berücksichtigung der Belastungsverteilung durchge-
führt worden. Das entspricht der Annahme, dass nach der Verstellung die Gesamtbelas-
tung durch den Keilriemen fließt und der Zahnriemen leer läuft. In Wirklichkeit trägt der 
Keilriemen weniger Belastung. Das heißt, für die Kompensierung des Schlupfes benötigt 
der Keilriemen weniger Radienzunahme an der Antriebsseite. Deshalb sind die experi-
mentell ermittelten axialen Verschiebungen geringer als die berechneten (Bild 7.2). 
 
 
7.2   Zahnriemenbelastungsanteil 
 
Durch die Messung der tatsächlichen Belastung des Zahnriemens im kombinierten Syn-
chronriemenantrieb kann beurteilt werden, ob die Belastbarkeit der parallel angeordneten 
Übertragungsstränge optimal ausgenutzt wird. Für die Funktion des Zahnriemens als Teil 
der Synchronitätsmessung ist dessen geringe Belastung und daraus folgende  geringe 
Verformung prinzipiell wünschenswert. Andererseits ist eine völlige Entlastung des Zahn-
riemens sowohl praktisch unmöglich als auch unter Berücksichtigung der erreichbaren 
Regelgenauigkeit nicht erforderlich. Es ist daher als sinnvoll einzuschätzen, wenn der 
Zahnriemen zumindest zeitweise einen nicht vernachlässigbaren Anteil der Gesamtbelas-
tung des Getriebes übernimmt. 
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Bild 7.3: Experimentell ermittelter maximaler Zahnriemenbelastungsanteil 
 
Man unterscheidet zwischen folgenden Zahnriemenbelastungsanteilen: 
 
• die maximale Zahnriemenbelastung, die beim Verstellvorgang kurzzeitig (im Bruch-
teil eine Sekunde) durch den Zahnriemen fließt und 
• die stationäre Zahnriemenbelastung, die nach dem Ende der Verstellung, d.h. beim 
Lastlauf im Gleichgewicht, auf den Zahnriemen wirkt. 
 
Die gemessene maximale Zahnriemenbelastung ist im Bild 7.3 dargestellt. Sie erhöht sich 
mit dem übertragenen Gesamtmoment und Steigungswinkel. Während die maximale 
Zahnriemenbelastung als stoßhafte Belastung mit einem erhöhten Betriebsfaktor zu be-
rücksichtigen ist, muss die stationäre Zahnriemenbelastung bei der Dimensionierung des 
Zahnriemens als Grundlast behandelt werden. 
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Bild 7.4: Stationärer Zahnriemenbelastungsanteil nach Gleichung (5.61) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 7.5: Experimentell ermittelter stationärer Zahnriemenbelastungsanteil 
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Die experimentell ermittelte Belastungsverteilung am Synchronriemenantrieb im stationä-
ren Zustand hängt von zwei Faktoren ab: 
 
• dem Steigungswinkel der Verstellelemente δ und 
• der Gesamtbelastung des Antriebes. 
 
Die Abhängigkeit der Belastungsverteilung vom Steigungswinkel δ ist auf den Wirkungs-
mechanismus der Verstelleinheit zurückzuführen. Die Zahnriemenbelastung als Um-
fangskraft entsteht an den Auflaufoberflächen der Verstellelemente als Folge von der auf 
die Zahnriemenscheibe wirkenden Axialkraft und hängt vom Steigungswinkel der Ver-
stellelemente ab. Das heißt, je größer der Steigungswinkel ist, desto größer wird die Um-
fangskraft am Zahnriemen, die in Folge der gleichen Axialkraft wirkt.  
Auf Grund der Beziehung (5.63) ist die Keilriemenbelastungs-Kurve die Spiegelung der 
Zahnriemenbelastungs-Kurve an der Horizontalen bei 50% (Bild 5.13). 
 
In den experimentellen Ergebnissen (Bilder 7.3 und 7.5) beobachtet man eine Abhängig-
keit des Zahnriemenbelastungsanteils von der Gesamtbelastung, die mit dem Spiraleffekt 
an den Keilriemenumschlingungen zu erklären ist. Da der Keilriemen an der Antriebsseite 
schon beim Eintritt der Umschlingung maximal belastet ist, dringt er hier am tiefsten in die 
Keilrille ein und bleibt während des Verlaufes von der Last- zur Leerseite in der Keilrille 
eingeklemmt. Das bedeutet, dass mit steigender Keilriemenbelastung der Keilriemenlauf-
radius an der Antriebsseite abnimmt. Da die Gesamtlänge des Keilriemens konstant 
bleibt, führt die Verkleinerung der Antriebsumschlingungslänge zu einer entsprechenden 
Vergrößerung der Keilriemenumschlingung an der Abtriebsseite, wobei der Keilriemen auf 
einer spiralförmigen Bahn läuft. Der Spiraleffekt am Keilriemenantrieb verursacht einen 
Spiralschlupf, was zur Übersetzungsänderung ins Langsame führt. Deshalb muss durch 
die Verstellung nicht nur der Dehnschlupf sondern auch der Spiralschlupf kompensiert 
werden. Das heißt auch, dass dafür größere Axialverschiebungen und für dessen Reali-
sierung größere Axialkräfte an den Verstellelementen benötigt werden und somit die 
Zahnriemenbelastung zunimmt. Da mit steigender Gesamtbelastung die Keilriemenbelas-
tung wächst, nehmen der Spiraleffekt am Keilriemen und damit auch der Zahnriemenbe-
lastungsanteil zu (Bild 7.5). 
Außerdem existiert noch ein weiterer Zusammenhang zwischen dem Belastungsvertei-
lungszustand des Synchronriemenantriebes beim Lastlauf im Gleichgewicht und den Ein- 
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flussfaktoren. Da die Keilriemenbelastung und damit der Spiraleffekt am Keilriemen mit 
zunehmenden Steigungswinkeln kleiner werden, nimmt die Abhängigkeit der Belastungs-
verteilung von der Gesamtbelastung ab (Bild 7.5).  Das ist auch die Ursache für die ver-
änderliche Abhängigkeit des Belastungsverteilungszustandes vom Steigungswinkel. 
 
Bei der Entwicklung des theoretischen Modells (Abschnitt 5.3.3) wurde dieser Mechanis-
mus der Zusammenwirkung beider Einflussfaktoren und dem Spiraleffekt am Keilriemen 
nicht berücksichtigt. Deshalb zeigen die theoretisch berechneten Kurven der Belastungs-
anteile (Gln. 5.71 und 5.72) keine Abhängigkeit von der Gesamtbelastung (Bilder 5.9; 
5.10; 5.11 und 7.4). 
 
 
7.3   Geometrische Verstellparameter 
 
Als Verstellparameter werden die durch die Verstellung realisierten relativen Bewegungen 
der Verstellelementteile bezeichnet, die mit den Auflaufoberflächen im Kontakt stehen 
und zusammen die Verstelleinheit bilden. Folgende Verstellparameter sind zu unterschei-
den, die im Zusammenhang nach Gl. (5.35) zueinander stehen: 
 
• Axialverschiebung: lineare Verschiebung der mit der beweglichen Kegelscheibe 
fest verbundenen Einzelteile und 
• Verstellwinkel: Verdrehwinkel der mit der Zahnriemenscheibe fest verbundenen 
Einzelteile. 
 
Bei der Beurteilung der Synchronisationsgenauigkeit  des Antriebes ist der Wert des Ver-
stellwinkels entscheidend. Der Verstellwinkel repräsentiert die Abweichung von der syn-
chronen Übertragung infolge der Verstellung.  
 
Die Größe der axialen Verschiebung ist für die geometrische Gestaltung des Antriebes, 
z.B. bei der Bestimmung des Abstandes zwischen beiden Riemen oder auch bei der Kon-
struktion von Federeinheiten, von Bedeutung. 
 
Die theoretischen und experimentellen Kurven der Axialverschiebung und des Verstell-
winkels sind in den Bildern 7.6 bis 7.9 zu sehen. 
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Bild 7.6: Experimentell ermittelte axiale Verschiebung 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 7.7: Axiale Verschiebung nach Gleichung (5.38) 
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Bild 7.8: Experimentell ermittelter Verstellwinkel 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 7.9: Verstellwinkel nach Gleichung (5.39) 
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Unter der Wirkung von zwei Einflussfaktoren, der Gesamtbelastung und dem Steigungs-
winkel der Verstellelemente, variieren die Verstellparameter. In beiden Fällen ist der Me-
chanismus des Zusammenwirkens identisch: Mit zunehmender Gesamtbelastung steigt 
auch der durch den Keilriemen fließende Belastungsanteil und der dabei entstehende 
Schlupf. Deshalb wird die für die Schlupfkompensierung notwendige Verstellung größer 
und die Werte der Verstellparameter nehmen zu. Dagegen nimmt mit ansteigendem Stei-
gungswinkel der Verstellelemente der Keilriemenbelastungsanteil ab (Bild 5.10). Damit 
fallen aus dem gleichen Grund die Werte der Verstellparameter. 
 
Außerdem führen die unterschiedlichen Spiraleffekte am Keilriemen beim Lastlauf (s. Ab-
schnitt 7.2) zu unterschiedlichen Abhängigkeiten der geometrischen Verstellparameter 
von den Einflussfaktoren. So ist die Abhängigkeit der Verstellparameter vom Steigungs-
winkel bei großen Gesamtmomenten stärker als bei kleinen. Des Weiteren ist die Abhän-
gigkeit der Verstellparameter vom Gesamtmoment bei kleinen Steigungswinkeln am größ-
ten. 
 
 
7.4   Reaktionsdauer 
 
Der Verstellvorgang ist eine Reaktion des Systems auf die Laständerung im Getriebe. Die 
Dauer der Verstellung (Reaktionsdauer) stellt einen wesentlichen Parameter der Funkti-
onsqualität des Getriebes dar.  
 
Die grafische Darstellung der experimentell ermittelten Reaktionsdauer ist im Bild 7.10 
angegeben. Sie ändert sich in Abhängigkeit von zwei Faktoren: 
 
• Umlaufgeschwindigkeit der Getriebe (Drehzahl) und 
• Steigungswinkel der Verstellelemente. 
 
Die Wirkung der axialen Kräftedifferenz, die die Verstellung verursacht, führt dazu, dass 
auf den Keilriemen, der sich in der Keilrille befindet, nach außen gerichtete Radialkräfte 
wirken. Gleichzeitig wirken an den Kontaktoberflächen der Riemen-Scheibe-Paarung die 
Reibungskräfte, die gegen ihre Relativbewegung gerichtet sind. Unter Wirkung der resul- 
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tierenden Kräfte verschiebt sich die Kegelscheibe axial und der Keilriemen wandert beim 
Einlauf in die Keilrille in radialer Richtung. Dieser Vorgang benötigt  zu seiner  Realisie-
rung einen bestimmten Laufweg, der bei großen Drehzahlen schneller zurückgelegt wird. 
Deshalb nimmt die Reaktionsdauer mit ansteigender Umlaufgeschwindigkeit ab und geht 
bei sehr großen Drehzahlen gegen Null.  
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 7.10: Experimentell ermittelte Reaktionsdauer 
 
 
Mit ansteigendem Steigungswinkel δ nehmen die durch die Axialkraft entstehenden Nor-
malkräfte an den Auflaufoberflächen der Verstellelemente und damit auch die Reibungs-
kräfte zu. Dadurch wird der Verstellvorgang verzögert, sodass die für die Verstellung be-
nötigte Verstellzeit ansteigen muss.  
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8. Zusammenfassung und weiterführende Arbeiten 
 
Der Zahnriemen hat neben den vielen Vorteilen gegenüber seinem Hauptkonkurrenten, 
dem Kettengetriebe, zwei Nachteile: die Lebensdauer ist geringer und gegen Überlastung 
ist er empfindlicher. Obwohl die Zahnriemen in den letzten Jahren intensiv weiterentwi-
ckelt und damit ihre Betriebseigenschaften verbessert wurden, sind die oben genannten 
Schwachstellen immer noch aktuell. 
Von diesem Ausgangspunkt aus war es die Aufgabe der vorliegenden Arbeit, einen Bei-
trag zur Verbesserung der Betriebseigenschaften des Synchronriemenantriebes zu leis-
ten. Da die Zahnriemen eine hohe Synchronisationsgenauigkeit und die Schlupfriemenar-
ten dagegen eine hohe Belastbarkeit aufweisen, sollten die Vorteile dieser beiden unter-
schiedlichen Riemenarten in einem neuen Synchronriemenantrieb vereinigt werden. Dies 
führte zu der Idee, die beiden Riemenarten in einem Getriebe zu integrieren: mit einem 
Keilriemen als Lastträger mit hoher Belastbarkeit und mit einem Zahnriemen als Mess-
element, der eine hohe Synchronisationsgenauigkeit im Getriebe gewährleisten muss. 
Die Kopplung der beiden parallel angeordneten Riemen wurde durch Verstellelemente 
möglich, die entsprechend den Messergebnissen am Zahnriemen eine Übersetzungsver-
stellung am Keilriemen realisiert, sodass der Schlupf infolge der Belastung kompensiert 
wird. 
 
Nach der Entwicklung der Getriebekonstruktion und der dazu gehörenden theoretischen 
Modelle wurde ihr Betriebsverhalten experimentell untersucht. Folgende Ergebnisse wur-
den erreicht: 
Auf jede Laständerung reagiert der Synchronriemenantrieb mit der Verstellung des 
Übersetzungsverhältnisse des Keilriemengetriebes. Als Folge der Verstellung wird der 
Zahnriemen relativ wenig belastet, d.h. er bleibt als Messelement von Überlastungen ver-
schont. Der Hauptanteil der Belastung wird durch den Keilriemen übertragen. Der Lastan-
teil des Zahnriemens nimmt mit steigender Belastung und abnehmendem Steigungswin-
kel der Verstellelemente zu. 
Die Verstellung ergibt sich aus einer Axialverschiebung und einer relativen Verdrehung 
der Abtriebsseite im System, die eine unvermeidliche Verzögerung (Asynchronität wäh-
rend der Verstellung), zur Folge hat. Die Synchronisationsgenauigkeit des Antriebes 
hängt von der Gesamtbelastung und dem Steigungswinkel der Verstellelemente ab. Mit 
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zunehmendem Steigungswinkel steigt auch die Synchronitätsgenauigkeit. Sie reduziert 
sich aber mit wachsender Gesamtbelastung durch die zunehmende Wirkung von Rei-
bungswiederständen. Die Axialverschiebung spielt für die konstruktive Gestaltung der 
Getriebe eine entscheidende Rolle. Die Größe der Verschiebung entscheidet, ob nur die 
Antriebsseite oder beide Seiten im Getriebe verstellbar sein müssen und welcher Abstand 
zwischen den Riemen erforderlich ist. Außerdem werden die Art und konstruktive Gestal-
tung der Federeinheiten im Getriebe von diesem Faktor beeinflusst. 
Die Reaktionsdauer des Antriebes ändert sich überwiegend in Abhängigkeit von der Um-
laufgeschwindigkeit an der Antriebsseite. Durch steigende Antriebsdrehzahl nimmt die 
Reaktionsdauer ab und geht bei sehr großen Drehzahlen gegen Null. Die Abhängigkeit 
vom Steigungswinkel der Verstellelemente ist jedoch gering. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Bild 8.1: Optimale Gestaltung des Synchronriemenantriebes 
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Für den effektiven Einsatz des kombinierten Synchronriemenantriebes muss bei jedem 
Anwendungsfall für die jeweiligen Betriebsbedingungen eine optimale  konstruktive Ges-
taltung des Synchronriemenantriebes entwickelt werden (Bild 8.1). Damit sind folgende 
Forderungen zu erfüllen: 
 
• geringe Reaktionsdauer, d.h. schnelle Reaktion auf Änderungen der Betriebsbe-
dingungen, 
• optimale Verteilung der Gesamtbelastung auf die Riemen, 
• hohe Synchronisationsgenauigkeit, d.h. Bewegungsübertragung mit möglichst klei-
nen Synchronisationsabweichungen, 
• optimale Konstruktion hinsichtlich der erforderlichen Verstellungen im Getriebe. 
 
Die Eigenschaften der Funktionsqualität werden an Hand der entsprechenden Funktions-
parameter bestimmt, die sich unter der Wirkung der Einflussfaktoren verändern. Zwei da-
von, die Gesamtbelastung und die Umlaufgeschwindigkeit, sind auch die Betriebsparame-
ter, die durch den konkreten  Anwendungsfall  bestimmt  werden.  Der einzige Parameter, 
den man variieren darf, ist der Steigungswinkel der Verstellelemente. Mit der Ermittlung 
des optimalen Steigungswinkels für die gegebenen Betriebsbedingungen wird eine opti-
male Funktion des Synchronriemenantriebes erzielt. Dabei können die Forschungsergeb-
nisse als Grundlage herangezogen werden. Da sich bei der Variation der Steigungswinkel 
einige Funktionsparameter verbessern, dabei gleichzeitig andere verschlechtern, muss 
man bei der Ermittlung der optimalen konstruktiven Gestaltung des Synchronriemenan-
triebes das gesamte System im Komplex betrachten. Bei jedem Anwendungsfall müssen 
Kompromisse eingegangen werden, wodurch zwar nicht alle Funktionsparameter ideale 
Werte annehmen, aber insgesamt ein optimaler Betrieb des Antriebes möglich wird.  
 
Eine Weiterentwicklung von Synchronantrieben mit Schlupfriemengetrieben ist in der 
Weise denkbar, dass auf das Zahnriemengetriebe verzichtet und seine Messfunktion 
durch optische bzw. elektronische Sensoren ersetzt wird. Ein hydraulisches oder 
elektrisches Wirksystem muss dann unter Nutzung von Fremdenergie die mechanische 
Verstellung der Übersetzung des Schlupfriemengetriebes realisieren. Allerdings fällt mit 
dem Zahnriemen auch dessen Synchronisierungswirkung insbesondere bei schnellen 
Belastungsänderungen weg, so dass zur Erzielung gleicher Funktionsgenauigkeit ein er-
heblicher technischer Aufwand zu erwarten ist. 
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